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Resumo 
 
  
  Neste trabalho foi adaptado um programa computacional para o projeto e simulação numérica de 
diferentes configurações de ciclos de refrigeração por absorção utilizando a mistura água – amônia 
como fluido de trabalho, visando aplicações em condicionamento de ar para setores residencial e 
comercial. Foram estudados os ciclos de simples efeito e duas configurações de modelos com Troca de 
Calor Gerador-Absorvedor (GAX – Generator-Absorber heat eXchange), uma com absorvedor de dois 
estágios e gerador de dois estágios e outra com absorvedor de três estágios e gerador de dois. Foram 
utilizadas equações de conservação da massa, do número de moles e de energia em cada componente 
relevante da máquina, relações de estado termodinâmico para cada ponto do sistema, bem como, 
equações de transferência de calor em termos de parâmetro globais, para relacionar a transferência de 
calor às diferenças efetivas de temperatura, empregando os métodos da Diferença de Temperaturas 
Média Logarítmica e da Efetividade. As relações de estado termodinâmico da mistura água-amônia são 
derivadas analiticamente de duas equações representando a energia livre de Gibbs em termos de 
pressão, temperatura e concentração para as fases de líquido e de vapor. O sistema resultante de 
equações não lineares foi resolvido pelo método de Substituição-Newton-Raphson. Os resultados de 
desempenho, de temperaturas e de transferência de calor nos equipamentos que compõem o ciclo 
foram obtidos a partir da variação de parâmetros operacionais tais como, temperatura do ambiente a ser 
resfriado, temperatura do ar externo e temperatura do fluido quente na entrada do gerador. Após isso, 
foi realizado um estudo de otimização do do efeito frigorífico para aumentar o desempenho do ciclo 
GAX a partir da variação dos parâmetros globais dos trocadores.   
 
 
Palavras Chave: Absorção; Trocador de Calor Gerador-Absorvedor (GAX); Simulação; Otimização.
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Abstract 
 
 
In this work a computer program was adapted for design and numerical simulation of different 
configurations of absorption refrigeration cycles using the mixture water - ammonia as the working 
fluid, aiming at applications in air conditioning for residential and commercial sectors. Cycles of single 
effect, Generator-Absorber Heat eXchange (GAX – Generator-Absorber heat eXchange) with two-
stages absorber and two-stages generator and the other with three-stage absorber and two-stages 
generator were studied. Conservation equations of mass and energy of ammonia for each relevant 
component ratios thermodynamic state for each point in the system were used, as well as heat transfer 
equations in terms of global heat transfer parameter, relating to heat transfer to the actual temperature 
difference, using the methods of the logarithmic average temperature difference and effectiveness. The 
relations of thermodynamic state of the mixture water - ammonia are derived analytically for two 
equations for the Gibbs free energy in terms of pressure, temperature and concentration for phases of 
liquid and vapor. The resulting system of nonlinear equations was solved by the substitution method-
Newton-Raphson. The results of performance, temperature and heat transfer equipment comprising in 
the cycle were obtained from the variation of operating parameters such as temperature of the 
environment to be cooled, the external air temperature and the hot fluid inlet temperature generator. 
After this, an optimization study of the effect of refrigerator was performed to increase the 
performance of the GAX cycle from the variation of the global parameters of the exchangers. 
 
 
Key Words: Absorption; Generator – Absorber heat eXchanger (GAX); Simulation; Optimization.
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1 INTRODUÇÃO  
 
 
Atualmente, existe um grande interesse do mercado mundial em oferecer produtos, trabalho, 
conforto e condições ambientais favoráveis ao bem estar humano, com a utilização de sistemas de 
energia cada vez mais eficientes, econômicos e sustentáveis. A eficiência, o custo e a forma de 
converter um tipo de energia em outro são assuntos de destaque na comunidade científica 
internacional, principalmente devido à inevitável escassez de recursos energéticos não renováveis, à 
busca pelo aumento da eficiência de recursos energéticos renováveis, ao encarecimento da energia 
desde a sua geração até o seu consumo, e ao impacto ambiental.  
Ao longo dos anos, os setores de refrigeração e ar condicionado tornaram-se pilares essenciais do 
cotidiano da sociedade contemporânea. Inúmeros processos precisam ser resfriados por meio de um 
fluxo contínuo de água fria. A “produção de frio” através do uso de chillers que fornecem água gelada 
é essencial para um grande número de processos industriais, tais como, preparação de alimentos 
industrializados, conformação de plásticos (injeção, sopro, extrusão, entre outros), processamento de 
borracha, ressonância magnética e radioterapia, gráficas rotativas, águas minerais e refrigerantes 
gaseificados, equipamentos analíticos de laboratório, circuito de óleo de máquinas operatrizes, 
conformação de sabonetes, aparelhos de corte ou gravação a laser, reatores para cosméticos e 
medicamentos, banhos de galvanoplastia e ar condicionado de precisão.  Por isso, esses setores vêm 
sendo objeto de pesquisa e de desenvolvimento de novas tecnologias. 
No Brasil, hoje, a maioria das instalações para refrigeração ou ar condicionado utilizam o ciclo 
de compressão de vapor e que, portanto, para o seu acionamento, utilizam energia elétrica, sendo que a 
potência elétrica consumida representa entre 20 e 50% da capacidade de refrigeração. Além disso, 
esses sistemas operam com uso de fluidos refrigerantes CFC (cloro-flúor-carbono) os quais são 
nocivos à camada de ozônio ou com a utilização de refrigerantes halogêneos HFC (hidrogênio-flúor-
carbono) e HCFC (hidrogênio-cloro-flúor-carbono), que embora apresentem uma capacidade 50% 
menor de destruição da camada de ozônio, no entanto, contribuem para o aquecimento global (efeito 
estufa).  
 Dessa forma, há um esforço global em desenvolver sistemas de refrigeração e ar condicionado 
que podem funcionar com recuperação de calor residual de gases quentes de processo, de exaustão e 
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vários outros tipos de gases, que podem operar também com a utilização de recursos energéticos 
renováveis, como por exemplo, energia solar, geotérmica e fontes de energia de biomassa e com o uso 
de fluidos refrigerantes alternativos, uma vez que o Brasil é um dos países signatários do Protocolo de 
Montreal, comprometendo-se a eliminar o uso de gases CFC, HFC e HCFC até o ano de 2040 (PNUD, 
2009. 
 A utilização de processos de condicionamento de ar tem adquirido importância relevante que 
permite obter condições ideais para a realização de todos os tipos de atividades, bem como para 
operação de máquinas e equipamentos, como também para aumentar o nível de bem estar das pessoas. 
Recentemente, os ciclos por sorção em especial os sistemas de absorção avançados tipo GAX e 
de adsorção, têm sido bastante estudados, pesquisados e desenvolvidos. Esses tipos de sistemas, 
dependendo do seu porte, utilizam relativamente pouca energia elétrica (em torno de 10%) para a sua 
operação quando comparados com o ciclo de compressão de vapor, pois o seu acionamento pode ser 
realizado diretamente com energia térmica através do processo de recuperação de calor de onde ele não 
é desejado. Portanto, esse sistema pode gerar frio pela utilização direta do calor. Se o calor puder ser 
obtido a baixo custo, o sistema de sorção pode ser atrativo do ponto de vista econômico, uma vez que 
opera com redução no consumo de energia elétrica e, consequentemente, diminui a demanda de maior 
geração de eletricidade a partir de hidrelétricas e outros sistemas. 
Segundo KLEIN (1998), os sistemas de sorção são mais silenciosos do que os sistema de 
compressão de vapor, uma vez que não necessitam de compressores para o seu funcionamento e 
podem operar em cogeração ou trigeração, através do uso de calor residual ou de energias renováveis, 
tais como, a energia solar. Essas vantagens permitem o uso desses sistemas em residências ou 
localidades isoladas, ou em operações específicas como as plataformas de petróleo.  
Com o aumento dos preços da energia, recuperar o calor tende a tornar-se cada vez mais um 
investimento rentável com um período de retorno curto. Recuperar o calor residual significa 
economizar energia e reduzir as emissões de 2CO , o principal produto de combustão de combustíveis 
fósseis que contribuem para o efeito estufa e mudança climática. 
A tecnologia de sorção já é conhecida há mais de cem anos, porém esse sistema foi pouco 
investigado desde a sua invenção, provavelmente devido às dificuldades referentes à operação e à sua 
complexidade em comparação ao tradicional ciclo de compressão de vapor, uma vez que os recursos 
energéticos eram abundantes e baratos (GOMEZ et al., 2008). No entanto, devido ao alto custo da 
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energia elétrica e a possibilidade de um reaproveitamento energético, o que pode ser extremamente 
vantajoso, os sistemas de sorção reapareceram como alternativa bastante atrativa por terem um alto 
potencial de sustentabilidade (PUNWANI et al., 2005).  
O potencial dos sistemas de sorção está na diminuição do consumo de energia elétrica dentro e 
fora dos horários de pico, na recuperação de calor residual ou perdido de outro sistema, em aumentar a 
eficiência dos sistemas de cogeração e trigeração, produzindo simultaneamente, eletricidade, 
aquecimento e refrigeração, na proteção ambiental, pois podem funcionar com fluidos refrigerantes 
alternativos aos gases CFC, HFC e HCFC e nos benefícios econômicos para o usuário (VELÁZQUEZ 
e BEST, 2002). 
Dessa forma, compreender o funcionamento de um sistema de refrigeração por absorção 
avançado tipo GAX é pré-requisito fundamental para o desenvolvimento de projetos e estudos de 
otimização que resultem em unidades viáveis, sendo motivo do presente trabalho, o estudo deste 
sistema, através do desenvolvimento de um modelo para simulação e otimização computacional. 
Assim, este modelo computacional, apresentando boa concordância com resultados experimentais, 
pode ser utilizado como importante ferramenta para projeto e estudos de otimização de unidades de 
absorção GAX. 
Foi utilizado o código computacional desenvolvido por FIGUEIREDO et al. (2006) para 
simulação de ciclos de absorção de simples estágio água-amônia. Para as condições de saturação da 
mistura água-amônia, as sub-rotinas de Newton-Raphson com derivadas numéricas pré-existentes no 
código, foram substituídas por sub-rotinas com derivadas analíticas das funções de Gibbs com valores 
arbitrados iniciais adequados que impõe a igualdade entre os potenciais químicos de cada componente 
nas fases líquida e vapor. O objetivo dessa substituição foi diminuir a demanda de iterações do código 
computacional e, consequentemente, diminuir eventuais problemas associados a não convergência para 
a computação das propriedades da mistura água-amônia a partir das sub-rotinas nas condições de 
equilíbrio de fases líquido-vapor. 
No presente trabalho, foi realizada a adaptação do código computacional pré-existente para o 
desenho de configuração do protótipo de refrigeração experimental GAX apresentado por GÓMEZ et 
al. (2008) para aplicações em ar condicionado.  
Após a convalidação do código computacional com os resultados experimentais do protótipo 
experimental, foi realizada uma simulação comparativa de três configurações de ciclos de absorção sob 
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a influência de parâmetros operacionais: temperatura do espaço resfriado, do ar ambiente do fluido 
quente na entrada do gerador (mantendo o porte total do equipamento GAX com absorvedor de três 
estágios para os ciclos de simples estágios e GAX com absorvedor de dois estágios). Para os três ciclos 
simulados obtiveram-se perfis de temperaturas, transferências de calor, coeficiente de desempenho e 
integração de energia interna.   
Por fim, procurou-se melhorar o efeito frigorífico e COP do sistema de refrigeração GAX com 
absorvedor de três estágios através da proposta de estudos de sensibilidade e de otimização da 
configuração inicial. Através da avaliação do efeito da variação do produto UA (produto do coeficiente 
global de transferência de calor pela área respectiva) de cada componente do ciclo GAX sobre o efeito 
frigorífico, buscou-se um desenho que gere máximo desempenho, com o critério de manter o porte 
total do sistema representado pelo produto UA.       
   
 
1.1 Aspectos históricos da tecnologia por sorção 
 
 
 Os estudos dos fundamentos da tecnologia de absorção tiveram seu início no final do século 
XVIII, através do trabalho realizado pelo escocês Nairn em 1777, onde através do princípio de 
absorção, os vapores de água eram absorvidos pela solução de ácido sulfúrico e água, entretanto, a sua 
aplicação para a “produção de frio” foi estudado primeiramente por Faraday em 1824 (PRATTS, 
1997). 
A solução água-ácido sulfúrico foi utilizada nos primórdios da refrigeração por absorção, no 
entanto, por ser corrosiva e venenosa, acabou sendo substituída por outras soluções. Em seguida, os 
sistemas foram construídos para funcionar utilizando a solução de água-amônia, sendo a água a 
substância absorvente e a amônia o refrigerante.  A solução água - amônia (H2O - NH3) foi utilizada 
em sistemas de absorção antes da solução água-brometo de lítio (H2O - BrLi) ter se tornado popular 
(STOECKER e JONES, 1985). 
Sheele em 1773 e Fontana em 1777 realizaram as primeiras verificações quantitativas em relação 
ao processo de adsorção. Eles observaram que substâncias porosas possuíam a propriedade de 
adsorverem vapores e realizaram experimentos de adsorção de gases em carvão e argila. A partir disso, 
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estudos começaram a ser realizados em sistemas constituídos de sólido e gases, no entanto, a aplicação 
moderna do fenômeno da adsorção em soluções está vinculada às observações de Lowitz’s, que 
utilizou carvão vegetal para remover corantes de soluções de ácido tartárico provenientes de impurezas 
orgânicas. 
Segundo DABROWSKI (2001), os estudos sistemáticos do processo de adsorção surgiram em 
1814 com Saussure, que foi o precursor em descobrir o caráter exotérmico do processo. A terminologia 
adsorção foi introduzida na literatura por Kayser em 1881 conforme sugerido por du Bois-Reymond. A 
aplicação prática da adsorção está baseada principalmente na seletividade em adsorver certo 
componente individual de uma mistura. Tswett em 1903 foi o pioneiro nessa descoberta de 
seletividade da adsorção. 
No fim do século XVIII, a adsorção começou a ser utilizada para fins industriais. No ano de 
1794, o carvão vegetal foi utilizado na indústria açucareira da Inglaterra como agente clarificante de 
xarope de açúcar (DABROWSKI, 2001).  
 A primeira máquina comercial com tecnologia de absorção foi patenteada pelo francês Ferdinand 
Carré nos Estados Unidos da América no ano de 1860, embora já existisse na Alemanha, em 1855, 
uma máquina construída com esta tecnologia que utilizava amônia como fluido refrigerante. A 
primeira aplicação deste ciclo foi com a mistura água-amônia e ocorreu nos Estados Confederados 
(seis estados agrários e escravistas do sul americano) durante a guerra civil nos EUA para suprimento 
de gelo natural que havia sido cortado pelos estados do norte americano (STOECKER e JONES, 
1985). 
Durante a I Guerra Mundial (anos de 1914 a 1918), a utilização de gases tóxicos na batalha fez 
surgir à necessidade de proteger o trato respiratório humano contra a intoxicação de gases que eram 
lançados propositalmente no ar. O primeiro a sugerir o uso de carvão ativado em máscaras de proteção 
contra gases foi o pesquisador da Universidade de Moscou chamado Zelinsky. Dessa forma, pesquisas 
realizadas durante a I Guerra Mundial contribuíram para o desenvolvimento de novas tecnologias para 
a obtenção de carvões ativados granulares (DABROWSKI, 2001). 
Von Ostreyko em 1901 estabeleceu as bases para o desenvolvimento em escala comercial de 
carvão ativado através de processos que envolvem a adição de cloretos metálicos ao material 
carbonáceo antes de sua carbonização e a oxidação branda de materiais parcialmente queimados a 
dióxido de carbono ou fumaça a temperaturas elevadas (DABROWSKI, 2001). 
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 O sistema de absorção passou a ser investigado de forma mais minuciosa por Altenkirch entre os 
anos de 1920 a 1940. Através da utilização de equações da termodinâmica de misturas e do uso da 
segunda lei, ele estabeleceu parâmetros exergéticos a fim de tornar o processo o mais próximo possível 
do reversível (ABREU, 1999). Altenkirch propôs o refluxo da solução no gerador e no absorvedor, a 
utilização do calor de absorção, os sistemas de múltiplos estágios e o uso de um gás inerte com o 
intuito de minimizar as irreversibilidades do sistema devido à transferência de calor. Nesta mesma 
época, os pesquisadores Merkel e Bosnjakovic elaboraram o diagrama de entalpia versus concentração 
(ZUKOWSKI, 1999) 
 Em 1921, os engenheiros suecos Baltzar Von Platen e Carl Gustav Munters, projetaram e 
patentearam o primeiro refrigerador doméstico que opera por princípio de difusão-absorção utilizando 
a mistura água-amônia-hidrogênio, comercializado em muitos países até os anos 70, enquanto que a 
partir da década de 40 surgiram às primeiras aplicações no campo da climatização. Esse refrigerador 
baseava-se no princípio inteligente de adicionar hidrogênio ao ciclo a fim de equalizar a pressão em 
todo o sistema. Além disso, é o único sistema que dispensa integralmente energia elétrica devido à 
adição do hidrogênio que permite eliminar todas as válvulas e partes móveis dos equipamentos 
tornando-os muito silenciosos. Por essa razão é ainda objeto de estudos termodinâmicos visando 
avaliar e melhorar o seu desempenho (ZOHAR et al., 2005). 
 Em seguida, os ciclos de refrigeração por absorção foram sendo substituídos pelos sistemas de 
refrigeração por compressão de vapor, que inicialmente foram apresentados por Carl Von Linde. Esses 
sistemas apresentaram um melhor desempenho, contribuíram para a generalização do consumo e 
fornecimento de energia elétrica e para o aparecimento de refrigerantes halogêneos. Dessa forma, o uso 
de sistemas de absorção ficava restrito apenas para aquelas localidades em que a eletricidade ainda não 
havia chegado, pois para o seu funcionamento, era utilizado gás natural ou outro combustível, 
perdendo dessa maneira, quase todo o seu mercado a partir do ano de 1950. 
De acordo com BRANDÃO (2006), a aplicação da adsorção para recuperação de um componente 
presente em uma mistura de duas ou mais correntes é recente datando do ano 1950. 
 Nos anos sessenta, houve o reaparecimento da tecnologia de absorção com aplicação em sistemas 
de ar condicionado. Os sistemas que foram desenvolvidos utilizavam como fluido de trabalho as 
misturas água - amônia e brometo de lítio-água. A grande maioria dessas unidades apresentava uma 
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configuração de simples estágio e foi projetada para operar com calor residual. Esses sistemas têm um 
COP no modo de resfriamento na faixa entre 0,5 a 0,7 (VELÁZQUEZ e BEST, 2002). 
 Posteriormente, nos anos 70, com a crise do petróleo e consequente aumento nos preços dos 
combustíveis e após a comprovação do impacto ambiental que os refrigerantes utilizados nos ciclos de 
compressão de vapor causavam na camada de ozônio, os sistemas de absorção tomaram forte impulso 
para estudos e pesquisas de aplicação em refrigeração. Além disso, esse reaparecimento dos ciclos de 
absorção se deve principalmente ao fato de funcionar através de energia majoritariamente térmica que 
pode ser proveniente de calor residual a partir de outros processos industriais e de energia solar 
(SEARA et al., 2005). A faixa necessária de temperatura da fonte de calor para a operação de uma 
unidade de absorção pode ser considerada baixa e, dependendo de sua aplicação, pode estar entre 80°C 
a 150°C. 
O sistema de refrigeração por absorção água-amônia do tipo simples estágio e efeito que utiliza 
recuperação de calor inclui a adição de um trocador de calor de solução para o pré-resfriamento e pré-
aquecimento das soluções fraca e forte, respectivamente. Esse tipo de sistema tem sido utilizado desde 
meados dos anos de 1800 com aplicação inicial em sistemas de refrigeração, porém, a partir de 1960, 
tais configurações passaram a ser utilizados em sistemas de ar condicionado residencial e após o ano 
de 1970 o seu emprego foi ampliado para instalações comerciais de refrigeração, ar acondicionado e 
aquecimento (SEARA et al., 2005). 
 A utilização de sistemas de absorção tem sido mais desenvolvida na área de climatização e 
resfriamento de processos, especialmente em equipamentos de grande porte movidos a gás e sistemas 
de bombas de calor a partir da década de 70. 
 Na atualidade também se pode encontrar aplicação da tecnologia de absorção em instalações de 
cogeração para a produção de água gelada, resultando no termo denominado trigeração, ou seja, 
geração de energia elétrica, vapor e água gelada (SEARA et al., 2005). 
 Uma aplicação bastante recente de sistemas de absorção pode ser encontrada em ciclos onde os 
trocadores de calor utilizam calor residual, em que os primeiros sistemas surgiram na década de 80, 
posteriormente com a inclusão de trabalhos de VAES (1986), MASHIMO (1987), WESTRA (1990), 
ISMAIL (1995) e ZHUO (1995), esses sistemas continuam sendo estudados até os dias de hoje.  
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Os estudos que vem sendo realizados em ciclos adsortivos são mais recentes que em sistemas de 
absorção, uma vez que sistemas de adsorção não são amplamente empregados em refrigeração e ar 
condicionado.  
 Nas últimas quatro décadas, se despertou o interesse na possibilidade de funcionamento de 
sistemas de absorção com a utilização de energia solar. A viabilidade de se produzir frio a partir de 
uma fonte de energia renovável, como o sol, resultou em inúmeros estudos e pesquisas que podem ser 
encontradas em ALLEN et al. (1975), GONZÁLEZ (1975), SIMMONS et al. (1975), FIGUEIREDO 
(1980), STOLK (1986), PAASSEN (1986, 1987), ALVARES e TREPP (1987), LAZZARIN et al. 
(1993), CRITOPH e TAMAINOT-TELTO (1997). Em outros casos, podem ser encontrados estudos 
que investigaram a alternativa de se utilizar sistemas de absorção com uma fonte de calor híbrida, ou 
seja, com uso de energia renovável em conjunto com outras fontes de calor residual, como os trabalhos 
realizados por ROSA et al. (1993), VELÁZQUEZ e BEST (2002), GOMEZ et al. (2008) e 
RAMESHKUMAR et al. (2009). 
Chillers baseados em dois leitos de adsorção foram comercializados no Japão, China e EUA, 
utilizando sílica gel-água como par de substâncias trabalho adsorvente-adsorvido (YONG e WANG, 
2007). 
Atualmente, os estudos em sistemas de sorção estão direcionados para o desenvolvimento de 
novos pares da mistura, para o projeto de novas configurações do ciclo e seus componentes visando o 
aumento de seu desempenho e suas possibilidades de aplicações em situações nas quais podem se 
tornar vantajosos, como por exemplo, em refrigeração, condicionadores de ar e bombas de calor. 
 
 
1.2 Fundamentos da tecnologia de sorção 
 
 
Atualmente existem dois principais tipos de ciclos empregados para refrigeração e 
condicionadores de ar: compressão e sorção. Em sistemas de ar condicionado, tanto no ciclo de 
compressão como no de sorção, a temperatura do ar e a umidade são projetados para atender variações 
nas condições do ar ambiente e mudanças na ocupação do ambiente resfriado. Em ambos os ciclos 
ocorre à evaporação e a condensação de um refrigerante para promover o resfriamento, porém energia 
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mecânica é utilizada no ciclo de compressão enquanto que energia térmica é predominantemente 
empregada no ciclo de absorção. Além disso, um fenômeno associado ao processo de refrigeração que 
comumente é utilizado em aplicações industriais e comerciais se chama desumidificação e tem por 
objetivo diminuir a umidade do ar. 
Dependendo da utilização, os sistemas de sorção podem ser classificados como sistemas de 
refrigeração por sorção quando eles são empregados para a refrigeração e condicionamento de ar, 
usando uma grande variedade de ciclos termodinâmicos e tecnologias para diversos tamanhos e 
capacidades, e bombas de calor, quando eles são utilizados para o aquecimento resultando em uma 
temperatura de calor útil mais alta do que a temperatura de calor fornecida ao sistema. 
Os ciclos clássicos de refrigeração por sorção podem ser classificados de acordo com o 
mecanismo de sorção utilizado para bombear o calor através do sistema de “produção de frio”, em 
basicamente dois tipos: sorção líquido-vapor (ou absorção) e a sorção sólido-vapor (ou adsorção física 
ou adsorção química ou sorção-química). De acordo com ZIEGLER (2002), outros ciclos que podem 
operar baseados no princípio da sorção são os dessecantes abertos, ciclos combinados de compressão-
absorção e ciclos de geração de potência tipo Kalina.  
A sorção é um fenômeno físico-químico que consiste na fixação ou solubilização de um fluido 
ou composto em uma fase líquida ou sólida exercendo um efeito de interação física ou química, 
dependendo da natureza das fases envolvidas. 
No processo de adsorção os mecanismos de interação são variados e complexos, na maioria dos 
casos eles são caracterizados por uma difusão de massa das moléculas do fluido a transferir, a partir do 
interior de sua própria fase em direção à superfície da outra fase. Se uma interação superficial existe 
entre estas duas fases, por exemplo, ocorrer por meio de forças de atração de caráter físico, que inclui 
as forças de van der Waals (dispersão-repulsão) este fenômeno é conhecido como um processo de 
adsorção física. Neste caso, além da adsorção física, existe a adsorção química ou sorção-química. Na 
adsorção, não há deformações físicas das fases e, quanto maior a superfície ativa do adsorvente, maior 
será a quantidade aderida da fase adsorvida. 
Outro processo de sorção, que consiste na solubilização do fluido de trabalho em outro fluido na 
fase líquida (solução absorvente), é denominado absorção. Neste caso, o fluido refrigerante é 
dissolvido no líquido absorvente, formando uma solução com alta concentração de refrigerante. Há 
casos de absorção em que o fluido de trabalho pode reagir quimicamente após a sua solubilização, 
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formando novos compostos, como por exemplo, no caso da mistura água-amônia produzindo 
hidróxido de amônia (NH3 + H2O  NH4O4), que é o caso do sistema de refrigeração termoquímico.  
Na maioria dos processos de sorção, o contato entre as fases promove a rejeição de uma 
determinada quantidade de calor, como nos casos da adsorção e absorção com ou sem reação química. 
Existem várias possibilidades de interação entre as fases. Em processos de absorção, por exemplo, as 
moléculas do gás ou vapor podem ser absorvidas no sólido, tais como, em processos de cementação, 
porém pode haver apenas adsorção, isto é, a adesão concentrada de moléculas de vapor na superfície 
sólida. Alguns exemplos são: a adsorção de vapor de água em diferentes tipos de adsorventes, tais 
como carvão ativado, gel de sílica, estruturas zeolíticas, entre outras (MOREIRA , 2013; OLIVEIRA, 
2004).  
Tanto na absorção quanto na adsorção, as substâncias utilizadas para sorção podem interagir 
com as fases líquida e sólida, respectivamente, e em ambos os casos, sendo possível uma ligação 
química entre as fases. Neste caso, existe uma diferença fundamental em relação às curvas isotérmicas. 
No caso de equilíbrio entre um líquido e um vapor (processo de absorção), as isotérmicas podem ser 
representadas por uma função contínua em um amplo intervalo de concentrações. Contudo, para uma 
substância pura em mudança de fase, as isotérmicas são isobáricas, tanto no caso de equilíbrio sólido-
vapor, como líquido-vapor ou sólido-líquido. Dessa forma, quando ocorre uma alteração de 
concentração, as isotérmicas apresentam uma série de valores a pressão constante. Este fenômeno é 
uma característica da refrigeração termoquímica onde compostos diferentes são formados em 
diferentes concentrações (PILATOWSKY et al., 2011). 
Os ciclos de refrigeração por sorção apresentam muitas semelhanças com o ciclo de compressão 
de vapor, uma vez que em ambos ocorrem as operações de condensação (no condensador), expansão 
(na válvula de expansão) e evaporação (no evaporador) de fluido refrigerante. Uma diferença peculiar 
entre os dois ciclos consiste no processo de compressão do vapor saturado para as condições de 
superaquecido. O ciclo de compressão mecânica utiliza um compressor, enquanto que os ciclos por 
sorção, como mencionado anteriormente, fornece vantagens de redução no consumo de energia elétrica 
através do fenômeno de interação física ou química a partir das características das fases envolvidas no 
processo.  
Como pode ser observado na figura 1.1, no ciclo de sorção, o compressor é substituído por dois 
processos característicos do fenômeno de sorção: a sorção que realiza a adesão ou a solubilização do 
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fluido refrigerante (através de uma substância adsorvente ou absorvente, a qual é definida em função 
da natureza e do processo de sorção) e o fenômeno de dessorção que consiste na extração ou 
evaporação do refrigerante, que pode ocorrer no equipamento de dessorção ou gerador. O processo de 
dessorção é de natureza endotérmica, ao contrário do processo de sorção (adsorção ou absorção) que é 
exotérmica. Uma quantidade específica de energia térmica é necessária para evaporar o fluido 
refrigerante da fase líquida ou sólida, quase tanto quanto a que é necessária para a sua ressorção. 
Conforme pode ser observado na figura 1.1, o fenômeno de sorção inclui as interações de 
superfície, a difusão e a transferência de massa de uma fase para outra, e as possíveis reações químicas 
entre os compostos que formam as fases. 
 
 
Figura 1. 1 - Fenômenos que ocorrem no ciclo de sorção. 
 
No processo de sorção aplicado em refrigeração e ar condicionado, o fluido de trabalho 
(refrigerante) entra no equipamento de sorção na fase de vapor saturado a baixa pressão e é posto em 
contato com outra fase ou composto (líquido ou sólido), conforme pode ser observado na figura 1.1. 
Quando o refrigerante entra em contato com qualquer uma dessas fases, um fenômeno de sorção 
(absorção, adsorção ou sorção química) irá ocorrer, e durante a sorção deste vapor no líquido 
(absorção) ou no sólido (adsorção), haverá rejeição de uma quantidade de calor de sorção para o 
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ambiente. No processo de dessorção, vapor superaquecido é extraído ou evaporado a partir da 
substância de sorção sólida ou líquida, quando uma quantidade de calor é fornecida na temperatura e 
pressão de dessorção. Se a pressão de sorção é o nível de pressão baixa e a pressão de dessorção é o 
nível de pressão alta, ou seja, apenas dois níveis de pressão, tem-se um ciclo de sorção de simples 
estágio.  
Em sistemas de sorção os seguintes aspectos podem ser considerados: 
 Os fenómenos envolvidos na sorção, bem como as condições de pressão, temperatura, 
concentração, ou saturação a que são realizados, podem ser considerados em estado de equilíbrio 
termodinâmico entre as fases. Isto é uma hipótese simplificadora, porém todo ou pelo menos quase 
todo processo real envolve desequilíbrio e, consequentemente, existem modelos termodinâmicos que 
levam em consideração os desequilíbrios entre misturas de duas ou mais substâncias. 
 O ciclo de refrigeração por sorção, em sua configuração mais simples, opera em um 
processo intermitente para sistemas de sólido-vapor (adsorção). Em ciclos de adsorção intermitentes, 
um mesmo equipamento realiza os processos de adsorção e dessorção e trocam as suas funções num 
processo periódico (por exemplo, um reator funciona como dessorvedor, liberando o fluido de trabalho 
e, como adsorvedor, adsorvendo o vapor). Isto é devido à dificuldade mecânica associada ao transporte 
do sólido a partir de um componente para outro no ciclo. Uma vez que o refrigerante foi extraído da 
fase sólida, ele irá circular através do condensador, da válvula de expansão, e do evaporador, e após 
isso, retorna para o mesmo reator. Para os sistemas de líquido-vapor (absorção), o ciclo pode operar em 
processo contínuo, incorporando ao ciclo uma bomba e uma válvula de acordo com circuito hidráulico 
da solução entre o equipamento de absorção (absorvedor) e o de dessorção (gerador).  
 Ciclos de refrigeração por sorção operam termicamente. Isto significa que a energia exigida 
para o ciclo funcionar é predominantemente térmica de baixo nível de temperatura quando comparado 
aos sistemas de potência. O trabalho da bomba necessário para a circulação da solução em um ciclo de 
absorção consome uma pequena quantidade de energia elétrica. No entanto, seu uso tem sido limitado 
principalmente por causa de sua baixa eficiência e maior investimento inicial, pelo menos quando 
comparado com os sistemas de compressão que são amplamente utilizados em todo o mundo. Devido a 
isto, os sistemas de sorção e dessecantes têm sido utilizados, em geral, apenas quando uma quantidade 
de energia térmica de calor residual suficiente está disponível para ser utilizada como energia fornecida 
para a operação do sistema. 
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 Sistemas de refrigeração por sorção necessitam de fonte de energia térmica a alta 
temperatura no equipamento de dessorção e um nível de temperatura intermediário, na qual uma 
quantidade de calor é rejeitada para o ambiente no condensador. Isto é devido ao fato do ciclo de 
sorção operar em dois níveis diferentes de pressão e três níveis de temperatura.  
Para a operação de um sistema de refrigeração por sorção, são necessárias pelo menos três fontes 
térmicas (triciclo térmico):  
 Uma fonte térmica a partir da temperatura de evaporação, sendo esta a temperatura em que 
o calor é extraído do espaço ou ambiente para resfriamento.  
 Uma fonte térmica na temperatura média de condensação, onde o calor é dissipado para o 
ambiente.  
 Uma fonte térmica a alta temperatura na temperatura de geração, onde o calor é fornecido 
para garantir o seu funcionamento. 
 
 
Sistema de refrigeração por Absorção 
 
 
O termo absorção representa a solubilização do vapor de refrigerante por uma mistura binária na 
fase líquida. O processo de absorção conserva uma similaridade com o processo de condensação, uma 
vez que ocorre uma mudança de fase de vapor para líquido. Deste modo, o processo de absorção 
implica na necessidade prévia de uma substância na fase líquida no absorvedor. 
Segundo KANG et al. (2000), os ciclos de absorção podem ser caracterizados pela seguinte 
terminologia: número de efeitos, o número de estágios e o número de pares de soluções. Para produção 
de frio e resfriamento, o número de efeitos corresponde ao número de processos para geração de vapor 
de refrigerante. O número de estágios é igual ao número de absorvedores no ciclo. Por exemplo, um 
ciclo com um evaporador e dois absorvedores, que possui dois circuitos de solução, é chamado de ciclo 
de duplo estágio. Alguns termos são de uso comum para descrever os níveis de concentrações da 
solução nos sistemas de absorção. Os termos “rico” e “pobre” são utilizados às vezes, porém é preciso 
ter cuidado para identificar para qual componente este termo se refere. Um conjunto semelhante de 
termos utilizados para identificar os níveis de concentrações da solução é “forte '' e “fraca”. Neste 
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trabalho, os termos “forte” e “fraca” são utilizados para definir as concentrações da solução, ou seja, a 
solução forte refere-se a “solução concentrada em refrigerante”. Portanto, a solução forte significa uma 
alta fração em massa de refrigerante na solução, enquanto que a solução fraca significa uma baixa 
fração em massa de refrigerante na solução. 
O ciclo de refrigeração por absorção pode trabalhar em ciclos fechados e abertos para operações 
contínuas e intermitentes.  
 
 
1.2.1 Ciclo intermitente de absorção 
 
 
 
De acordo com a figura 1.2, a solução concentrada em refrigerante contida no gerador, é 
aquecida, causando a separação do vapor de refrigerante e, em seguida, no retificador, mais quantidade 
de vapor é separada do absorvente a fim de obter mais pureza do refrigerante. O vapor de refrigerante 
de alta pureza entra no condensador, onde ele é liquefeito e o condensado é armazenado num 
reservatório. No ciclo intermitente, o período do processo de geração-condensação do refrigerante 
ocorre em tempo diferente do período de absorção-evaporação. 
A solução que apresenta baixa concentração de refrigerante (solução diluída) que permanece no 
gerador é então resfriada até atingir a pressão e a temperatura suficiente para o refrigerante ser 
absorvido pela solução diluída. Uma vez que este estado tenha sido alcançado, o líquido refrigerante 
escoa através de uma válvula de expansão para o evaporador em que a sua vaporização é realizada a 
baixa pressão, produzindo uma baixa temperatura. O vapor de refrigerante retorna ao gerador e, nesse 
momento, este tem a função de absorção e, em seguida, o refrigerante é novamente absorvido para 
iniciar um novo ciclo. 
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Figura 1. 2 – Ciclo intermitente de refrigeração por absorção. 
 
A diferença fundamental entre os ciclos de refrigeração por absorção em funcionamento 
intermitente e contínuo é que, no ciclo intermitente, os processos de geração-condensação e 
evaporação-absorção são realizados em momentos diferentes. Além disso, o ciclo intermitente pode 
funcionar a pressão e temperatura constantes.  
 
 
1.2.2 Ciclo contínuo de absorção 
 
 
A figura 1.3 mostra o ciclo básico contínuo de refrigeração por absorção, o qual é teoricamente 
mais simples, embora não empregado por seu baixo coeficiente de desempenho. Neste ciclo, o vapor 
de refrigerante entra no absorvedor a baixa pressão, onde é absorvido pela solução absorvente. A 
solução (absorvente-refrigerante) que deixa o absorvedor contém alta concentração de refrigerante 
(solução forte), e então é bombeada a partir do absorvedor até a pressão alta do gerador através de uma 
bomba de solução. A solução forte entra no gerador a alta pressão e baixa temperatura, onde é aquecida 
até uma temperatura suficiente para produzir vapor saturado de refrigerante. A solução resultante após 
a geração que contém baixa concentração de refrigerante (solução fraca ou solução diluída) ao retornar 
para o absorvedor passa através de uma válvula redutora de pressão que tem a função de provocar a 
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queda de pressão para manter a diferença de pressão entre o gerador e o absorvedor. O vapor de 
refrigerante deixa o gerador a alta pressão e a alta temperatura e entra no condensador, onde é resfriado 
e liquefeito. O refrigerante líquido passa através de uma válvula de expansão onde a pressão é 
abruptamente reduzida até atingir a pressão de evaporação. No evaporador, o líquido de refrigeração 
evapora-se a baixa pressão retirando o calor do ambiente (espaço a ser resfriado), e dessa forma, 
resfriando-o.  
Em sistemas de chillers para ar condicionado, o efeito de evaporação do refrigerante no 
evaporador é aumentado através da eliminação de qualquer traço de ar presente e pode-se aspergir o 
refrigerante através de vários cabeçotes de sprinklers do tipo ducha de chuveiro. A evaporação do 
refrigerante faz com que o refrigerante remanescente resfrie para algo em torno de 5,5°C. Uma 
serpentina de tubos circulando água pode ser colocada no interior do banho de fluido refrigerante em 
evaporação. Geralmente a água entra na seção de banho através do tubo em serpentina a 12,8°C e será 
resfriada para 7,2°C.  
 
 
Figura 1. 3 – Ciclo contínuo de refrigeração por absorção. 
 
O vapor de refrigerante deixa o evaporador à baixa pressão e recircula para o absorvedor, onde é 
reabsorvido pela solução fraca, completando dessa forma o ciclo. A condensação e absorção são 
processos exotérmicos, onde o calor é rejeitado através de fluidos de resfriamento tal como a água ou o 
ar ambiente.  
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O sistema de absorção tem essencialmente o calor como insumo energético, uma vez que a 
energia consumida pela bomba de solução (trabalho de bombeamento) é muito menor que as 
quantidades de calor envolvidas nos trocadores de calor, sendo desprezada em análises simplificadas. 
Assim, na figura 1.3 podem ser observadas duas entradas de calor no sistema provenientes de uma 
fonte a alta temperatura para o gerador e outra fonte a baixa temperatura para o evaporador, e dois 
rejeitos térmicos do condensador e do absorvedor a temperaturas nas quais o calor possa ser liberado 
para a atmosfera (STOECKER e JONES, 1985). 
Este ciclo pode ser considerado similar ao ciclo de compressão de vapor onde o compressor é 
substituído pelo conjunto gerador, absorvedor e bomba de solução. Tanto no ciclo contínuo de 
absorção como no ciclo de compressão de vapor, o resfriamento irá ocorrer através da circulação de um 
fluido refrigerante pelo condensador, válvula de expansão e evaporador, como mostra a figura 1.3, se o 
vapor de refrigerante a baixa pressão do evaporador puder ser transformado em vapor a alta pressão e 
posteriormente, fornecido ao condensador (STOECKER e JONES, 1985). Da mesma forma que num 
ciclo de compressão de vapor, o ciclo básico de absorção trabalha com dois níveis de pressão, 
estabelecidos pelas temperaturas de condensação e de evaporação, respectivamente. Apesar de serem 
semelhantes, estes ciclos apresentam algumas diferenças básicas. 
O compressor é substituído por uma mistura binária (absorvente e fluido refrigerante) e pelos 
seguintes equipamentos: absorvedor, bomba e gerador, apresentados na parte superior da figura 1.4. 
Contudo, a principal característica de uma unidade de absorção é com relação ao trabalho de elevação 
de pressão da solução forte em refrigerante que sai do absorvedor até a pressão do gerador, que é 
realizado pela bomba, enquanto que no ciclo de compressão de vapor esta tarefa é feita pelo 
compressor, que comprime o vapor de refrigerante que sai do evaporador até a pressão do condensador. 
Como o volume específico do líquido é bem menor que o volume específico do vapor, o ciclo de 
compressão de vapor necessita de maior trabalho para realizar essa tarefa de elevação de pressão e 
consequentemente, necessita de muito mais potência de acionamento quando comparado com o 
sistema de absorção.  
Segundo KUEHN (1998), elevar a pressão de um líquido através de uma bomba, requer menos 
trabalho, podendo consumir até 90 vezes menos energia para cada quilograma de amônia comprimida 
entre a faixa de pressões de 0,2 a 1,2 MPa, quando comparada ao trabalho de compressão do vapor 
com uso de compressores. No entanto, o uso de sistemas de sorção tem sido limitado principalmente 
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por causa de sua baixa eficiência e maior investimento inicial. Entretanto, para uma maior vantagem 
em aplicações comerciais, é necessário desenvolver unidades de absorção com menores custos de 
equipamento, uma vez que, atualmente, os sistemas de absorção custam o dobro dos sistemas de 
compressão mecânica a vapor de mesma capacidade, e na maioria dos casos, os custos de operação não 
são suficientemente baixos de forma a compensar a diferença no investimento inicial (VELAZQUEZ 
et al., 2002).  
 
 
 
Figura 1. 4 - Comparação entre os ciclos de absorção e de compressão de vapor. 
 
O vapor de fluido refrigerante será absorvido pela solução absorvente no absorvedor ocasionando 
a formação de uma solução forte líquida através de reação exotérmica, ou seja, a solução fraca em 
refrigerante proveniente do gerador reabsorverá o vapor de refrigerante. A quantidade de vapor de 
refrigerante dissolvido no absorvente aumenta com a diminuição da temperatura da solução formada 
no absorvedor. Dessa forma, se faz necessário circular um fluido para o resfriamento da solução no 
absorvedor e consequente retirada de energia liberada conforme o refrigerante se torna uma solução e 
assim manter a temperatura a mais baixa possível. Como o processo de absorção ocorre a uma 
temperatura levemente acima daquela do ambiente, o absorvedor irá liberar energia na forma de calor.  
A solução forte à baixa pressão deixa o absorvedor e então é aspirada por meio de uma bomba 
que eleva a sua pressão até a pressão do gerador. Assim, no gerador, evapora-se o vapor de refrigerante 
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contido na solução líquida forte através de uma reação endotérmica, pois calor é transferido de uma 
fonte a alta temperatura, deixando-se uma solução fraca em refrigerante. Esta solução fraca recircula 
até o absorvedor através de uma válvula ou orifício, enquanto que o vapor de fluido refrigerante passa 
para o condensador (MORAN e SHAPIRO, 2009). 
A capacidade de refrigeração pode ser fornecida por um circuito de água gelada que circula entre 
o evaporador da unidade de absorção e um conjunto padrão ventilador-serpentina localizada no interior 
do espaço refrigerado. Para evitar que aconteça o transbordamento da solução no absorvedor, deve-se 
remover o excesso de refrigerante líquido do vapor que sai do evaporador e realizar o bombeamento da 
solução que absorveu o vapor de refrigerante para o gerador. No gerador a solução pode ser aquecida 
de forma direta, como por exemplo, por uma chama de gás natural, ou de forma indireta através do uso 
de uma serpentina de vapor (que pode ser realizado em um boiler aquecido a gás). 
Para que o sistema de refrigeração por absorção funcione de forma eficiente e econômica, é 
necessário utilizar uma engenharia cuidadosa visando uma análise termodinâmica de temperaturas, 
pressões, concentrações de refrigerante para as fases de líquido e de vapor e de transferências de calor 
em todos os componentes do sistema (MILLER e MILLER, 2008). 
A máquina de refrigeração por absorção é utilizada principalmente em aplicações para 
condicionamento de ar através do uso de água gelada, que é à saída da máquina, e então é destinada 
para promover o resfriamento. Segundo MILLER et al. (2008) podem-se encontrar modelos desta 
máquina para capacidades de 100 a 600 toneladas de refrigeração (352kW a 2110kW), uma vez que 
estas unidades são pequenas, leves e livres de vibração.  
Praticamente, qualquer substância pura pode ser utilizada em um ciclo de refrigeração e durante a 
sua evaporação haverá retirada de calor do ambiente resfriando-o. O refrigerante é uma substância que 
flui internamento em um ciclo de refrigeração para produzir um efeito de resfriamento em um espaço 
ou num corpo. No caso de produção de frio por vaporização, estas substâncias devem ter uma 
temperatura de evaporação à pressão atmosférica, abaixo da temperatura ambiente. Em geral, o fluido 
refrigerante trabalha em ciclos fechados nas máquinas de refrigeração. Eles podem ser inorgânicos, tais 
como a água, amônia, aminas ou orgânicos, como, por exemplo, os hidrocarbonetos tais como o 
metano, propano, etano, etileno e os hidrocarbonetos halogêneos como os fluoro carbonetos R12, R22, 
R13B1 e R501 (mistura azeotrópica). Um aspecto bastante importante no caso de sistemas de 
refrigeração, é que o fluido refrigerante deve ter um mínimo de impacto sobre a atmosfera ambiente.  
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Segundo THRELKELD (1978), há vários refrigerantes adequados que permitem garantir uma 
boa eficiência e segurança para cada um dos vários métodos empregados para a produção de frio em 
determinadas condições operacionais. Em consequência de suas propriedades químicas, físicas e 
termodinâmicas, existem certas condições e características que devem ser consideradas para a correta 
seleção de um fluido refrigerante, tais como: 
 Os materiais utilizados para a construção da máquina de refrigeração não devem combinar-
se, misturar ou reagir com o refrigerante; 
 Ser volátil ou capaz de se evaporar; 
 Deve apresentar calor latente de vaporização elevado (para que o resultado desejado seja 
obtido com um mínimo de refrigerante em circulação); 
 Deve ser quimicamente estável, ou seja, não deve ter qualquer tipo de transformação 
química ou decomposição nas condições de temperaturas e pressões de operação; 
 Preferencialmente, não deve ser tóxico; 
 Não deve ser explosivo ou inflamável nas condições normais de operação; 
 Deve ser fácil de detectar vazamentos de refrigerante; 
 Ter um odor que identifique a sua presença; 
 O lubrificante usado no sistema de refrigeração não deve reagir com o refrigerante; 
 A pressão de condensação deve ser baixa; 
 Deve ter um efeito de resfriamento específico elevado; 
 Deve ser de baixo custo e facilmente disponível; 
Os sistemas de refrigeração por absorção utilizam substâncias absorventes para a absorção do 
refrigerante. Estas podem ser selecionadas em consequência de certas propriedades, tais como: 
 O absorvente deve ter uma elevada afinidade com o refrigerante, a fim de reduzir a 
quantidade de refrigerante que circula no ciclo. No entanto, se esta afinidade é muito grande, será 
necessário o fornecimento de uma quantidade importante de energia para a dessorção do refrigerante; 
 A pressão de vapor do absorvente na temperatura de geração requerida deve ser desprezível 
ou menor do que a pressão de vapor do refrigerante, sendo menos volátil do que o refrigerante, a fim 
de facilitar a sua separação no gerador. Se isso não for possível, será necessária a integração de um 
retificador para melhorar na separação do vapor do absorvente. 
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 Deve permanecer no estado líquido durante todo o funcionamento do ciclo, a fim de evitar 
a cristalização o que prejudica o funcionamento de alguns componentes do ciclo, tais como a válvula 
de expansão e o evaporador. A estabilidade química deve ser boa, não corrosivo e não tóxico; 
 O calor específico deve ser pequeno para evitar perdas térmicas com uma alta 
condutividade térmica e baixa viscosidade e tensão superficial, a fim de melhorar a transferência de 
calor e o processo de absorção do refrigerante; 
De acordo com PILATOWSKY et al. (2011), para o funcionamento ideal de ciclos de 
refrigeração com base no princípio da absorção, muitos estudos têm sido desenvolvidos a fim de 
estabelecer boas características da mistura absorvente-refrigerante. 
A fim de analisar o potencial de utilização do par refrigerante-absorvente é importante conhecer 
as propriedades do refrigerante e do absorvente, pois as propriedades termodinâmicas de suas soluções 
são críticas na determinação da adequação de novos fluidos para o sistema. O par selecionado deve 
satisfazer dois principais requisitos termodinâmicos, tais como: elevada solubilidade do refrigerante no 
absorvente e uma maior diferença de pontos de vaporização do absorvente e do refrigerante.  
Os sistemas de absorção para refrigeração e ar condicionado podem ser projetados onde quer que 
uma fonte de vapor ou água muito quente esteja disponível (BENITO et al. 2007).  
Em MOREIRA (2007) pode-se encontrar uma revisão sobre as principais soluções que podem 
ser utilizadas como fluido de trabalho em sistemas de refrigeração por absorção. A tabela 1.1 mostra 
algumas dessas soluções. 
O brometo de lítio é um sal sólido, cristalino, altamente higroscópico e, quando diluído ou não, 
tem grande afinidade com o vapor de água e se liquefaz. Em sistemas de absorção água-brometo de 
lítio, a água é o refrigerante, enquanto que a solução aquosa de brometo de lítio é a substância 
absorvente. 
O par água-brometo de lítio teve importante aplicação em grandes aparelhos de ar condicionado, 
o que desencadeou uma série de investigações sobre o seu requisito para aplicações residenciais, 
principalmente devido à adição de uma terceira substância orgânica ou inorgânica, visando à 
modificação das características de cristalização da mistura binária, uma vez que a água não é um 
refrigerante adequado para aplicações de baixa temperatura devido a problemas de congelamento. 
Alguns exemplos incluem as seguintes substâncias e seus resultados: brometo de césio e de etileno-
glicol, com alta viscosidade e, consequentemente, causando elevação dos requisitos de bombeamento. 
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O cloreto de lítio, com melhoria moderada do problema de cristalização (WEIL, 1960) e o tiocianato 
de lítio com utilização potencial, brometo de zinco (ARONSON, 1969), iodeto de lítio com ou sem 
glicóis (HENSEL e HARLOWE, 1972) com problemas de corrosão e de alta viscosidade. A fim de 
evitar o problema de corrosão, alguns inibidores foram propostos: molibdato, zirconato, silicato, 
titanato e sais cromato (WEIL e ELLINGTON, 1956).  
 
Tabela 1. 1 - Soluções utilizadas como fluido de trabalho em sistemas de refrigeração por absorção. 
Solução Refrigerante Absorvente 
Água - amônia Amônia Água 
Água - brometo de lítio Água Brometo de lítio 
Cloreto de lítio e metanol Metanol Cloreto de lítio 
Ácido sulfúrio - água Água Ácido sulfúrico 
Nitrato de lítio - ámônia Amônia Nitrato de lítio 
Hidróxido de sódio  - água Água Hidróxido de sódio 
Hidróxido de potássio - água Água Hidróxido de potássio 
Sulfocianeto de amônia - amônia Amônia Sulfocianeto de amônia 
Óleo de parafina - Tolueno ou pentano Tolueno ou pentano Óleo de parafina 
Glicol etílico - metil amina Metil amina Glicol etílico 
Éter dimetílico ou glicol tetraetílico - metil amina Metil amina Éter dimetílico ou glicol tetraetílico 
Tetracloroetano - cloreto de etila Cloreto de etila Tetracloroetano 
 
Diversos outros fluidos de trabalho em conjunto com aditivos foram investigados para serem 
aplicados a fim de aumentarem o desempenho de sistemas de absorção, possibilidade de elevar a faixa 
de operação sem ocorrência de cristalização, reduzir a corrosão e diminuir o tamanho dos absorvedores 
resfriados a ar, tais como, as soluções água-hidróxido de sódio e amônia-tiocianato de sódio (GLEBOV 
e SETTERWALL, 2002; VEMURI et al., 2006). A fim de reduzir a pressão de trabalho da amônia, foi 
proposto a adição de tiocianato em soluções de água-monometilamina (ROMERO et al., 2005; e 
PILATOWSKY et al., 2011). 
Outros pares de substâncias, tais como a água-cloreto de cálcio, cloreto de cálcio e os seus 
hidratos misturados com a água, amônia e aminas de cloreto de cálcio, amônia e aminas de sulfato de 
zinco, são alguns exemplos de diferentes pares de fluidos de trabalho propostos para serem utilizados 
em ciclo de refrigeração por absorção. 
Em meio ao grande número de combinações de refrigerantes-absorventes, as soluções água-
amônia e água-brometo de lítio são as mais utilizadas nas indústrias, em aplicações comerciais e 
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residenciais de sistemas de absorção para refrigeração e ar condicionado. No entanto, segundo 
MOREIRA (2007), sistemas de absorção que utilizam a mistura água-amônia requerem equipamentos 
adicionais, tais como um Retificador e um condensador de refluxo, além de funcionarem em altas 
pressões resultando num dimensionamento de equipamentos robustos. Entretanto, funcionam com 
pressões acima da pressão atmosférica, consistindo em uma vantagem relevante com relação ao 
sistema água-brometo de lítio, uma vez que tais sistemas operam a pressões abaixo da pressão 
atmosférica introduzindo os riscos de infiltrações de ar na linha, necessitando de unidade de purga para 
eliminar não condensáveis, normalmente constituídos do ar infiltrado e de hidrogênio oriundo de 
reações de processos de corrosão, e possuem alto índice de incrustações.   
A amônia (R717) é uma substância ecológica que pode ser extraída da natureza e apesar de sua 
toxidade, não oferece grandes riscos de operação quando são respeitadas as normas de segurança 
quanto a sua manipulação e estocagem. Além disso, os riscos do emprego da amônia em sistemas de 
absorção diminuem devido às baixas concentrações da amônia pura no fluido de trabalho em alguns 
equipamentos, como por exemplo, no absorvedor, gerador e bomba. Os equipamentos devem ser 
identificados, monitorados e dimensionados dentro das especificações legais, passando por 
manutenções preditivas e preventivas, e se possível, com maior automação possível, afim de evitar a 
permanência de operadores no local. Contudo, todos devem estar devidamente equipados com os EPI´s 
adequados. (VILELA e ALVES, 2004).  
Atualmente a amônia é produzida em larga escala e utilizada em grandes quantidades na 
indústria de fertilizantes como matéria prima para a fabricação de fibras, plásticos e explosivos, 
produtos de limpeza, processos de microfilmagem e tem sido muito utilizada como refrigerante em 
soluções líquidas em sistemas de refrigeração e ar condicionado. Segundo VILELA e ALVES (2004), a 
amônia apresenta certas vantagens e que podem ser mencionadas a seguir: 
 É barata e ecológica para a natureza, uma vez que é o único refrigerante que não destrói a 
camada de ozônio e não agrava o efeito estufa; 
 É um gás incolor, de baixa massa específica nas condições normais de temperatura e de 
pressão; 
 Possui cheiro característico o qual permite a sua identificação mesmo em baixas 
concentrações (5ppm); 
  O vapor de amônia se condensa a variadas temperaturas e pressões; 
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 É altamente higroscópica e a reação com a água tem como produto o NH4OH, hidróxido de 
amônia, líquido na temperatura ambiente; 
 Acima de 450ºC, pode se decompor, liberando nitrogênio e hidrogênio; 
 É estável quando armazenada e utilizada em condições normais de estocagem e manuseio; 
 
Segundo STOECKER e JABARDO (1994), as principais normas técnicas internacionais 
aplicadas para sistemas de refrigeração são: 
 ANSI/ASHRAE 15-1978: que especifica os locais onde os diferentes grupos de 
refrigerantes podem ser utilizados. Estabelece limites nas quantidades dos distintos 
refrigerantes presentes em diversas áreas de trabalho, se concentra em reservatórios e 
tubulações, determinando os limites de pressão de operação e descreve as aplicações dos 
dispositivos limitadores de pressão, restringe a presença de chama em salas de máquinas, 
se ocupa do ambiente industrial, além de fornecer várias informações técnicas de 
instalação. 
 ANSI/IIAR 2-1984: elaborada especificamente para sistemas de amônia. Há várias 
recomendações desta norma, tais como, para a concentração de amônia de 99,5%, sugere 
placas de identificação nos equipamentos com informações de fabricante, ano de 
fabricação, número do modelo, de pressão nominal, além de dois níveis de pressão de 
projeto (pressão alta e baixa), com o objetivo de assegurar que os equipamentos foram 
ensaiados quanto à sua segurança e aplicação adequada. 
De acordo com VILELA e ALVES (2004), o Brasil carece de normas técnicas específicas para 
sistemas de refrigeração. Destacam-se as Normas Regulamentadoras do Ministério do Trabalho e 
Emprego, particularmente a NR-13 – Caldeiras e Vasos de Pressão e a norma da ABNT chamada 
Vasos de pressão para refrigeração de 1996. 
 
A solução água-amônia bastante empregada em sistemas de refrigeração por absorção apresenta 
algumas propriedades importantes: 
 É uma solução incolor de pH básico nas condições normais de temperatura e de pressão; 
 Cheiro característico e fácil de ser identificado; 
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 Possui características termodinâmicas favoráveis, como por exemplo, grande desvio 
negativo da lei de Raoult. Esta lei afirma que as pressões parciais dos diferentes 
componentes de uma mistura binária ideal são proporcionais às suas pressões de vapor e 
frações molares nas fases de líquido e de vapor. Os desvios à lei de Raoult ocorrem em 
soluções não ideais em que a pressão parcial individual não é linear com a fração molar, 
bem como pressão total. O desvio negativo ocorre em soluções que se formam 
exotermicamente. Isto significa que as forças de atração entre as moléculas da amônia e 
da água na solução são mais fortes que as que existem no estado puro para essas 
substâncias. As moléculas tem menos capacidade de escapar na solução do que no estado 
puro. Como resultado a pressão parcial da solução é inferior ao calculado pela lei de 
Raoult (tem uma pressão de vapor inferior).   
 Tem baixo peso molecular e, consequentemente, grande calor de evaporação.  
 As duas substâncias da solução quando misturadas, ou seja, a água e a amônia são 
miscíveis em qualquer proporção; 
 As relações de estado termodinâmico da mistura água-amônia variam com a temperatura, 
pressão e concentração para as fases de líquido e de vapor.  
 A pressão de vapor total é a soma das pressões parciais da amônia e da água (desde que não 
ocorra infiltração de ar ou outro fluido na linha do sistema); 
 A temperatura do evaporador pode chegar abaixo do ponto de congelamento da água. 
 
Algumas características adicionais do sistema de absorção água-amônia podem ser mencionadas 
a seguir: a amônia possui alta afinidade com a água e por esta razão, embora os seus pontos de 
vaporização estejam afastados de cerca de 133°C, a água é sempre vaporizada com o vapor de 
refrigerante no gerador, e dessa forma, um sistema de retificação é necessário. A água é um absorvente 
adequado para ser utilizado com a amônia, devido sua disponibilidade, ser ótimo solvente para a 
amônia, pouco volátil, não inflamável, quimicamente estável, não toxidade e de baixo custo 
(ROMERO et al., 2005) 
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1.3 Organização do trabalho 
 
 
Os próximos capítulos deste trabalho encontram-se organizados da seguinte forma: 
No capítulo 2 é apresentada uma revisão bibliográfica de ciclos de absorção básicos e avançados 
incluindo o ciclo GAX água-amônia. A revisão aborda os estudos teóricos para o desenvolvimento de 
modelos físicos GAX visando aumentar o desempenho do sistema, os estudos experimentais de ciclos 
GAX, as investigações teóricas e experimentais de ciclos de absorção para utilização de misturas 
alternativas e os sistemas comerciais de absorção água-amônia desenvolvidos ao longo dos últimos 
anos. 
No capítulo 3 é apresentado o método numérico Substituição-Newton-Raphson aplicado para 
resolver o sistema resultante de equações não lineares para modelagem física dos sistemas de 
refrigeração por absorção. 
No capítulo 4 está descrita a metodologia matemática empregada para a obtenção das derivadas 
analíticas das relações termodinâmicas de equilíbrio de fases líquido-vapor da mistura água-amônia. 
O capítulo 5 apresenta a formulação teórica utilizada para cada ponto do sistema dos modelos 
físicos referentes às três configurações de ciclos de absorção, bem como a descrição da formulação 
matemática empregada, as relações termodinâmicas utilizadas para cada ponto do sistema e as 
equações de transferência de calor adotadas para os sistemas. 
No capítulo 6 são apresentados e discutidos todos os resultados e comparações obtidas. 
O capítulo 7 traz as conclusões, juntamente com as sugestões para próximos trabalhos. 
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2 REVISÃO DA LITERATURA 
 
 
2.1 Introdução 
 
 
Esta revisão bibliográfica tem como objetivo apresentar as tecnologias disponíveis de ciclos 
absorção e algumas das mais importantes investigações relacionadas aos sistemas de refrigeração por 
absorção GAX, sendo divididas em: estudos teóricos e de simulação numérica para o desenvolvimento 
de modelos físicos GAX, de misturas alternativas, estudos experimentais de ciclos GAX e de misturas 
alternativas e sistemas de absorção comerciais desenvolvidos.  
 
 
2.2 Tecnologias disponíveis 
 
 
A configuração básica do ciclo contínuo de refrigeração por absorção água-amônia apresentada 
na figura 1.3 pode sofrer algumas variações, ou seja, podem-se encontrar diferentes arranjos do ciclo 
incrementando ou suprimindo componentes ou operando com mais de dois níveis de temperatura e de 
pressão, com o objetivo de melhorar o seu coeficiente de desempenho. Os itens 2.2.1 e 2.2.2 
apresentam algumas configurações disponíveis para serem empregadas em sistemas contínuos de 
refrigeração por absorção água-amônia. 
 
 
2.2.1 Sistemas de simples efeito com solução água-amônia 
 
 
O desempenho do ciclo contínuo de absorção pode ser melhorado através de dispositivos para a 
recuperação de calor. A figura 2.1 mostra um sistema de refrigeração por absorção água-amônia do 
tipo simples estágio e efeito que utiliza esse conceito de recuperação de calor. A solução fraca que 
deixa o gerador a uma alta temperatura pode ser utilizada para pré-aquecer a solução forte que deixa o 
absorvedor para a temperatura próxima da temperatura de geração de vapor de refrigerante. De forma 
 28 
 
 
análoga, a solução forte que sai do absorvedor pode ser utilizada para pré-resfriar, a solução fraca que 
deixa o gerador para a temperatura de saída do absorvedor.  
O sistema de absorção apresentado na figura 2.1 caracteriza-se pela incorporação de um trocador 
de calor líquido-líquido, também denominado de trocador de calor de solução, entre o gerador e o 
absorvedor. A inserção do trocador de calor de solução permitirá o pré-aquecimento, pela solução fraca 
saindo do gerador, da solução forte proveniente do absorvedor antes de sua entrada no gerador e o pré-
resfriamento, pela solução forte, da solução fraca vinda do gerador antes de sua entrada no absorvedor. 
Portanto, menos quantidade de calor será necessária fornecer ao gerador e ao mesmo tempo em que 
reduz o calor a ser removido no absorvedor. 
 
 
Figura 2. 1 - Sistema de refrigeração por absorção de simples estágio água-amônia com trocador de calor de solução. 
 
O calor sensível do vapor frio que deixa o evaporador pode ser utilizado para resfriar o líquido 
refrigerante fornecido para a válvula de expansão aumentando dessa forma a capacidade de 
refrigeração extraída no evaporador. 
A configuração apresentada na figura 2.2 funciona com essa característica através da 
incorporação de mais um trocador de calor no ciclo de absorção e desta vez, localizado entre o 
condensador e o evaporador. Este trocador de calor é denominado de subresfriador e através dele 
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ocorrerá o resfriamento da amônia líquida proveniente do condensador, pelo vapor de amônia que 
deixa o evaporador, aumentado desta forma, o efeito frigorífico, pois permite a diminuição da 
quantidade de vapor de flash que é um vapor formado bruscamente pela descompressão que ocorre na 
válvula de expansão.  
Segundo HEROLD et al. (1996) a incorporação do subresfriador de amônia líquida implica em 
um pequeno aumento da temperatura do absorvedor acima de sua temperatura de operação normal, 
ocasionando uma menor quantidade de vapor de amônia absorvido na solução. Entretanto, essa maior 
temperatura de trabalho no absorvedor teria um efeito mais vantajoso, pois parte do calor de absorção 
poderia ser melhor aproveitado no gerador. Além disso, o efeito térmico do evaporador seria 
aumentado, fazendo com que o efeito líquido no desempenho do ciclo fosse positivo. 
Segundo STOECKER e JONES (1985), o trocador de calor de solução e o subresfriador de 
líquido não são componentes essenciais para a operação do ciclo, porém eles permitem uma redução da 
necessidade de energia para os processos de absorção e de geração e um aumento do calor de 
evaporação fazendo com que a operação do sistema seja mais eficaz, aumentando o COP. 
 
 
Figura 2. 2 - Sistema de refrigeração por absorção de simples estágio água-amônia com trocador de calor de solução e 
subresfriador de amônia líquida. 
 
A principal desvantagem é na utilização da mistura água-amônia como fluido de trabalho neste 
sistema. Isto ocorre devido ao fato de que alguns absorventes são voláteis, tais como a água. Quando o 
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refrigerante evapora da solução, ele pode deixar o gerador com certa quantidade de vapor de 
absorvente, o qual é indesejável, uma vez que depois da condensação do absorvente, este pode 
cristalizar-se, ou seja, congelar ao longo do tubo. Além disso, quando a água e o refrigerante no estado 
líquido entram no evaporador pode elevar a temperatura de evaporação, reduzindo o desempenho do 
sistema. 
Neste caso, é necessário adicionar ao ciclo outros componentes que separem a maior quantidade 
possível de vapor de absorvente do vapor de refrigerante. A figura 2.3 apresenta a configuração mais 
empregada em sistema contínuo de refrigeração por absorção de simples efeito água-amônia. Este 
sistema incorpora um retificador e um condensador de refluxo acoplados à parte superior do gerador, 
os quais irão fornecer as áreas necessárias para a condensação parcial do vapor de absorvente através 
do processo de transferência de calor e massa e uma condensação de refluxo. Como mencionado 
anteriormente, a necessidade desses componentes é devido ao fato de que o vapor de amônia que sai do 
gerador contém quantidades de vapor de água. Dessa forma, é necessário remover o máximo de 
quantidade de água presente no vapor de refrigerante (a amônia) antes que este entre no condensador, 
evitando que ocorra a diminuição da pressão de evaporação e elevação da temperatura de evaporação, 
o que reduz fortemente a eficiência do sistema, e também, eliminando a possível formação de gelo, 
pela presença de absorvente (a água), no dispositivo de expansão e no evaporador. Quando se utiliza 
evaporador inundado, este fenômeno de redução da pressão de evaporação se torna bastante grave. Em 
evaporadores do tipo seco, é necessário que apenas pouca quantidade de líquido, com maior 
concentração de água, esteja misturada com o vapor (SHAPIRO e MORAN, 2009; BORGNAKKE e 
SONNTAQ, 2009; MAKIYAMA, 2008; STOECKER e JONES, 1985). Portanto, para deixar o vapor 
de amônia com pureza semelhante às das amônias comercias, ou seja, com concentrações de quase 
100%, é necessário realizar um processo de purificação desse vapor, visando à remoção do vapor de 
água ali presente, através de um processo de retificação.  
A temperatura operacional do retificador deve ser maior do que a temperatura do condensador a 
fim de evitar uma possível condensação do vapor de refrigerante no retificador. Portanto, é possível 
remover a quantidade máxima de vapor de água fazendo com que o vapor de refrigerante que sai do 
gerador flua em contracorrente para a solução que entra no retificador.  
O processo utilizado para reduzir a quantidade de vapor de água no vapor de amônia envolve a 
condensação e retorno de uma fração do vapor de refrigerante ao gerador, implicando que parte do 
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calor fornecido ao sistema não é transformado em refrigeração, reduzindo dessa maneira o desempenho 
do sistema. Segundo FERNÁNDEZ e SEARA (2003), o processo de purificação do vapor de amônia 
pode ser realizado a partir de diferentes configurações da coluna de retificação, utilizando-se parte da 
quantidade de líquido condensado no condensador ou a partir de condensação parcial. Em sistemas 
com condensação parcial, a coluna de retificação pode ser composta com um ou mais retificadores e as 
seções de dessorção e de retificação. Em sistemas com condensação completa, usam-se apenas as 
seções de dessorção e de retificação. Em todas essas configurações, devem-se estabelecer fluxos em 
contracorrente que envolve as fases de líquido e de vapor.   
 
 
Figura 2. 3 - Sistema de refrigeração por absorção de simples estágio água-amônia com trocador de calor de solução, 
subresfriador, coluna de retificação com seção de retificação (SR) e seção de dessorção (SD) e condensador de refluxo. 
 
O condensador de refluxo é um trocador de calor utilizado em sistemas de absorção de simples 
efeito água-amônia para fins de condensação parcial, enquanto que o processo em contracorrente 
ocorre em uma coluna de retificação. Em sistemas de condensação parcial, o vapor de amônia é 
resfriado para que ocorra a condensação de algum líquido rico em água, o qual é drenado e retorna ao 
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retificador, formando o assim denominado refluxo. Para sistemas de refrigeração e ar condicionado, o 
processo de resfriamento do condensador de refluxo pode ser realizado através do uso de água de 
resfriamento externa ou da própria solução líquida ou a ar ambiente.  
Durante o processo de retificação, a corrente de vapor de amônia que é evaporada da solução no 
gerador, entra na parte inferior da coluna de retificação e sobe em contracorrente para uma corrente de 
líquido composta pela mistura da solução forte proveniente do absorvedor e do refluxo ocorrendo 
transferência de calor e massa entre as duas fases, reduzindo a quantidade de vapor de absorvente 
contido no vapor de refrigerante. A região onde ocorre esse processo é denominada de seção de 
dessorção (stripping). Após esse processo, o fluxo de vapor de amônia continuará a subir em 
contracorrente entrando em contato com o refluxo proveniente do condensador de refluxo na região 
conhecida como seção de retificação. Este processo irá reduzir ainda mais a quantidade de vapor de 
água que sai durante o processo de geração até a obtenção da concentração de vapor de amônia 
desejada. 
Os sistemas de refrigeração que utilizam a configuração mostrada na figura 2.3 são geralmente 
destinados para a conservação de alimentos ou para processos industriais que operam com 
temperaturas de evaporação na faixa de -33ºC a -45 ºC e para aplicações em sistemas de ar 
condicionado do tipo residencial com capacidades na faixa de 10 a 17kW (3 a 5 TR) com temperatura 
de evaporação em torno ou acima de 0ºC (MILLER e MILLER, 2008). 
 
 
2.2.2 Sistemas avançados com solução água-amônia 
 
 
Vários outros projetos de ciclos de refrigeração por absorção têm sido desenvolvidos, com o 
objetivo de melhorar o seu desempenho, como por exemplo, os sistemas de simples, duplo, triplo e 
quádruplo efeitos, a inserção de trocadores de calor internos para a recuperação de calor de absorção e 
sistemas combinados, tais como os ciclos de absorção com compressão de vapor, os ciclos de 
absorção-reabsorção, ciclos de absorção dupla, ciclo de refrigeração por absorção-ejetor (jato de 
compressão de vapor), ciclos de difusão-absorção e os ciclos de absorção com membrana osmótica 
(SRIKHIRIN et al. 2001).  Os ciclos de refrigeração avançados mais investigados correspondem aos 
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sistemas de multi-efeito e os ciclos com trocadores de calor internos para a recuperação do calor de 
absorção, os quais permitem o aumento do COP de forma significativa.  
 
 
2.2.2.1 Sistemas multi-efeito 
 
 
Segundo HEROLD et. al. (1996) e KANG e KASHIWAGI (2000) existe diferença entre as 
nomenclaturas estágio e efeito utilizadas em ciclos de refrigeração por absorção. O termo “estágio” se 
refere à quantidade de absorvedores, enquanto que o termo “efeito” está relacionado à quantidade de 
processos para evaporação do refrigerante da solução. Dessa forma, o termo duplo efeito refere-se à 
configuração na qual certa quantidade de calor é fornecida ao ciclo e produz vapor refrigerante duas 
vezes (são empregados dois geradores no ciclo) e se constitui como um caso especial de um sistema de 
dois estágios. Por outro lado, um ciclo com um evaporador e dois absorvedores onde possui dois ciclos 
com a solução, é um ciclo de duplo estágio.  
O principal objetivo de um ciclo de maior efeito é o de aumentar o coeficiente de desempenho do 
sistema quando uma fonte de calor a alta temperatura está disponível. Os ciclos multi-efeitos precisam 
ser configurados de tal forma que o calor rejeitado a partir de um estágio a alta temperatura é utilizado 
como fonte de calor em um estágio de baixa temperatura para a geração de um efeito de resfriamento 
adicional no estágio de baixa temperatura. 
 Neste ciclo, o calor de alta temperatura é proveniente de uma fonte externa e fornecido ao 
gerador de primeiro efeito. O vapor de refrigerante gerado é condensado em alta pressão no gerador de 
segundo efeito, e dessa forma, o calor rejeitado é utilizado para produzir vapor de refrigerante a partir 
da solução proveniente do gerador de primeiro efeito. Esta configuração é considerada como um 
sistema de absorção de duplo efeito de fluxo em série. 
Segundo SRIKHIRIN et al. (2001), de maneira geral, um sistema de absorção de duplo efeito é 
considerado como uma combinação de dois sistemas de absorção de simples efeito, cujo COP possui 
valor igual a 1 x COP simples efeito. Para uma unidade de entrada de calor a partir da fonte externa, o 
efeito de refrigeração produzido pelo fluido refrigerante gerado a partir do gerador de primeiro efeito é 
1 x COP simples efeito. Para qualquer sistema de absorção de simples efeito pode-se assumir que o 
calor rejeitado a partir do condensador é aproximadamente igual à capacidade de arrefecimento obtida. 
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Portanto, o fornecimento de calor para o gerador de segundo efeito é 1 x COP simples efeito. O efeito 
de refrigeração produzido pelo gerador de segundo efeito é (1 x COP simples) x COP simples. Assim, 
o COP deste sistema de absorção de duplo efeito é COP duplo efeito = COP simples efeito + (COP 
simples efeito)
2
. De acordo com esta análise, um sistema de absorção de duplo efeito possui um valor 
de COP de 0,96 quando o correspondente sistema de simples efeito tem um COP de 0,6. Estudos 
teóricos para utilização de diferentes fluidos de trabalho em sistemas de absorção de duplo efeito têm 
sido desenvolvidos por vários pesquisadores (KAUSHIK e CHANDRA, 1985; GARIMELLA e 
CRISTENSEN, 1992). 
Segundo HEROLD et al. (1996), há diferentes tipos de configuração para sistemas de 
refrigeração por absorção de duplo efeito e em apenas alguns deles, foram realizados estudos com o 
objetivo de avaliar o coeficiente de desempenho, como o trabalho de ALEFELD e RADERMACHER 
(1994). A figura 2.4 mostra um sistema de refrigeração por absorção de dois estágios e duplo efeito 
que utiliza a solução água-amônia como fluido de trabalho.  
 
 
Figura 2. 4 - Sistema de refrigeração por absorção de duplo efeito e estágio com solução água-amônia. 
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O sistema de refrigeração por absorção apresentado na figura 2.4 possui dois níveis de pressão e 
pode ser considerado como uma combinação de dois ciclos de simples efeito.  O evaporador e o 
condensador de ambos os ciclos são integrados em conjunto como uma única unidade. Assim, existem 
apenas dois níveis de pressão e a pressão máxima pode ser limitada a um nível aceitável. Portanto, o 
calor de uma fonte externa é fornecido apenas ao gerador 2. Como a água é um absorvente, não há 
nenhum problema de cristalização no absorvedor. Assim o absorvedor 2 pode ser operado a alta 
temperatura e rejeita calor de absorção para o gerador 1. Esta configuração é considerada como um 
sistema de absorção de duplo efeito com fluxo em paralelo. Segundo FONSECA et al. (2007), o 
retificador 2, pertencente ao estágio de alta temperatura, é subdividido em dois retificadores os quais 
operam em níveis de temperatura diferentes, contribuindo dessa forma, com parte da fonte de calor 
para o gerador 1. A configuração apresentada na figura 2.4, se torna na prática, um projeto com 
operação de certa complexidade, uma vez que a temperatura do absorvedor 2 precisa ser 
obrigatoriamente maior do que a temperatura do gerador 1. 
Outras configurações de sistemas avançados de absorção que estão em pleno desenvolvimento 
para aplicações em grandes capacidades, com a perspectiva de aumento de COP para a faixa de 1,4 a 
1,5, são as unidades de triplo efeito. Estes equipamentos operam em quatro níveis de pressão e 
necessitam de altas temperaturas para a operação, e consequentemente, são mais eficientes do que os 
sistemas de simples estágio, porém possuem um custo bem maior. O calor de condensação a partir do 
estágio de alta pressão é utilizado para a separação de refrigerante da solução no estágio de baixa 
pressão. Entre as várias configurações possíveis de sistemas de triplo efeito, os seguintes arranjos vêm 
apresentando certa relevância por parte de pesquisadores: fluxo em paralelo, fluxo em série e fluxo 
reverso. Segundo KAITA (2002), os resultados de trabalhos que tiveram por objetivo o estudo de 
ciclos de triplo efeito mostraram que a configuração de fluxo em paralelo apresenta melhores 
resultados de coeficiente de desempenho. Porém, um dos inconvenientes relacionados a sistemas de 
refrigeração de triplo efeito é o efeito de corrosão provocado por fluidos de trabalho e que é 
intensificado pelas altas temperaturas de operação do sistema.  
Os ciclos de absorção de triplos e quádruplos efeito também foram analisados por DEVAULT e 
MARSALA (1990) e por GROSSMAN et al. (1995). No entanto, o ciclo de duplo efeito são os que 
estão disponíveis comercialmente, uma vez que, o aumento do COP não está apenas associado com o 
aumento do número de efeitos (ZIEGLER, 2002). 
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2.2.2.2 Sistema com absorvedor de recuperação de calor 
 
 
Conforme mencionado anteriormente, a utilização de um trocador de calor de solução melhora o 
COP do ciclo. A solução concentrada (solução forte) que sai do absorvedor pode ser pré-aquecida antes 
de entrar no gerador pela transferência de calor a partir da solução quente proveniente do mesmo 
gerador. Ao introduzir um absorvedor com recuperação de calor, a temperatura da solução forte pode 
ser aumentada (ver figura 2.5).  
 
 
Figura 2. 5 - Ciclo avançado com absorvedor com recuperação de calor. 
 
De modo similar ao funcionamento do sistema GAX (mencionado no item 2.2.2.3), o absorvedor 
pode ser dividido em duas seções. Nessas duas seções, o calor pode ser rejeitado a temperaturas 
diferentes. A seção que apresenta a temperatura mais baixa irá rejeitar calor para o ambiente, enquanto 
que a seção de temperatura mais alta será utilizada para pré-aquecer a solução forte, conforme mostra a 
figura 2.5. Dessa forma, a entrada de calor para o gerador será reduzida, fazendo com que o COP 
aumente. Este sistema foi estudado teoricamente utilizando vários fluidos de trabalho, tais como a 
água-amônia e nitrato de lítio-amônia. (KANDLIKAR, 1982 e KAUSHIK e KUMAR, 1987). 
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2.2.2.3 Sistema Trocador de calor Gerador – Absorvedor - GAX 
 
 
A possibilidade de recuperar o calor interno no ciclo de absorção de simples efeito em um amplo 
intervalo de concentração da solução absorvente foi descrita no início do século e patenteada em 1913 
por ALTENKICH e TENCKHOFF (1913). Estas investigações estabeleceram a base para o 
desenvolvimento de uma nova geração de ciclos de absorção avançados, incluindo o ciclo GAX. 
O ciclo GAX constitui-se em moderna configuração de sistemas de refrigeração por absorção 
água-amônia para aumentar o coeficiente de desempenho (COP) a partir de uma configuração 
simplificada de sistemas de absorção de simples efeito. Segundo SRIKHIRIN et al. (2001), o ciclo de 
absorção GAX é um sistema que fornece o maior coeficiente de desempenho de qualquer ciclo de 
absorção de simples efeito. O significado da sigla GAX vem do inglês e refere-se a Generator-Absorber 
heat eXchanger ou às vezes chamado de DAHX Desorber-Absorber Heat eXchanger, podendo ser 
traduzida como trocador de calor gerador-absorvedor. Um maior coeficiente de desempenho pode ser 
alcançado com um sistema de absorção de simples efeito. Referindo-se ao sistema de absorção de 
duplo efeito em fluxo paralelo, o sistema é composto por dois ciclos de simples efeito trabalhando em 
modo paralelo. O conceito GAX é simplificar este ciclo de absorção de duplo efeito e duplo estágio, 
mas produzindo o mesmo desempenho. Portanto, a idealização do sistema GAX parte do princípio de 
funcionamento de um sistema de absorção água-amônia de duplo efeito, no entanto, com a 
simplicidade de configuração de um sistema de absorção de simples efeito. 
A figura 2.6 mostra uma configuração padrão do sistema GAX utilizando o conceito de 
recuperação interna de calor no absorvedor e no gerador. A proposta deste sistema está em obter 
melhores resultados de desempenho, uma vez que o coeficiente de desempenho de sistemas GAX é 
30% maior que o COP de sistemas de absorção de simples efeito para as mesmas condições 
operacionais. O trocador de calor localizado entre o absorvedor e o gerador é substituído por um ciclo 
secundário que possui em sua unidade: uma bomba, fluido secundário e trocadores de calor internos de 
fluxo em contracorrente, ou seja, a transferência de calor entre as soluções forte e fraca que saem do 
absorvedor e do gerador, respectivamente, é realizada dentro deles, o que resulta no termo trocador de 
calor gerador-absorvedor. Geralmente, os trocadores de calor internos estão inseridos na seção de 
dessorção do gerador e na seção onde ocorre maior temperatura pela rejeição do calor de absorção do 
absorvedor. 
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Figura 2. 6 - Ciclo de refrigeração por absorção GAX padrão. 
 
A figura 2.7 apresenta um esquema básico de funcionamento de um ciclo de absorção GAX 
padrão. As linhas sólidas representam o ciclo de absorção GAX, enquanto que as linhas pontilhadas 
representam um ciclo de absorção de simples efeito. No ciclo GAX, a pressão e a concentração no 
absorvedor e no gerador são mantidas de forma a causar uma sobreposição de temperatura entre o 
absorvedor e o gerador. Isto proporciona a possibilidade de que uma parte do calor de absorção possa 
ser rejeitada para o gerador, dentro do ciclo, levando a um aumento do COP. Esta sobreposição de 
calor é uma característica bastante atraente do ciclo GAX utilizando a mistura água-amônia, uma vez 
que isto não ocorre em sistemas de refrigeração por absorção com solução água-brometo de lítio. 
Como pode ser observado nas figuras 2.6 e 2.7, o absorvedor e o gerador são divididos em duas 
seções. Dessa forma, a solução fraca quente saindo do gerador e o vapor de refrigerante proveniente do 
evaporador entra na seção superior do absorvedor. O calor gerado durante o processo de absorção deve 
ser rejeitado em duas etapas: para o gerador, a fim de evaporar o refrigerante a partir da solução que 
entra nesse equipamento, e para o ambiente, para manter a capacidade da solução em absorver o vapor 
de refrigerante no absorvedor. Na seção superior do absorvedor, onde a temperatura é mais alta, parte 
do calor de absorção é rejeitado para o gerador através do fluido secundário, enquanto que na seção 
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inferior do mesmo absorvedor, onde a temperatura é mais baixa, a solução absorve ainda mais 
quantidade de vapor de refrigerante durante o resfriamento ocasionado pela rejeição de calor para o 
ambiente. Em seguida, a solução forte deixando o absorvedor entra na seção superior do gerador. Nesta 
seção, o refrigerante é vaporizado a partir da solução que é aquecida por meio do calor rejeitado na 
seção superior do absorvedor, o qual é fornecido através do fluido secundário. Na seção inferior do 
gerador, mais quantidade de vapor de refrigerante é vaporizado da solução, uma vez que esta seção é 
aquecida por uma fonte externa de calor. Para o funcionamento do ciclo GAX simplificado é necessário 
recircular um fluido secundário para manter a transferência de calor entre o absorvedor e o gerador. 
 
 
Figura 2. 7 - Representação esquemática de funcionamento do ciclo GAX padrão (JAWAHAR e SARAVANAN, 2010). 
 
Segundo JAWAHAR e SARAVANAN (2010), apesar de uma melhoria considerável no COP, o 
sistema básico de absorção GAX possui alguns inconvenientes, os quais são mencionados a seguir: 
 A incompatibilidade entre o calor disponível no absorvedor e o calor necessário no gerador, ou 
seja, o calor exigido pelo gerador é maior do que o calor que o absorvedor pode fornecer a 
partir da zona de temperatura de sobreposição. O calor disponível no absorvedor é a quantidade 
de calor que o absorvedor pode ceder ao gerador, obtido pela diferença entre os estados a e b, 
conforme figura 2.6, sendo o ponto b o estado no absorvedor que representa a menor 
temperatura no gerador O calor requerido pelo gerador é a quantidade de calor que o gerador 
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pode receber do absorvedor, obtido pela diferença entre os estados c e d, conforme apresentado 
na figura 2.6, sendo o ponto d o estado no gerador que representa a maior temperatura no 
absorvedor.  
 A sobreposição de temperatura entre o absorvedor e o gerador através da utilização do ciclo 
secundário fica restrita apenas a baixas diferenças de temperaturas entre os estados b e c e a e d, 
conforme figura 2.6. Portanto, o efeito GAX reduz drasticamente com a elevação de 
temperatura do ciclo.  
 Os estudos e resultados experimentais são limitados, pois a maioria dos estudos que estão 
disponíveis na literatura são resultados teóricos, e consequentemente, é escassa a comparação 
entre resultados de simulação e experimental. O motivo da limitação de estudos experimentais 
é devido ao elevado custo de fabricação e de operação destes sistemas, uma vez que para a sua 
operação, necessitam de uma bomba adicional para permitir a transferência de calor entre o 
absorvedor e o gerador a partir do uso de um fluido secundário. Dessa forma, é óbvia a 
necessidade de mais pesquisa, no futuro, a fim de validar modelos de simulação com os 
resultados experimentais. 
Os estudos que estão sendo realizados em sistemas de absorção GAX que utilizam a mistura 
água-amônia são recentes e alguns podem ser encontrados em PRIEDEMAN e CHRISTENSEN 
(1999), KANG e KASHIWAGI (2000), VELÁZQUES e BEST (2002), GÓMEZ et al. (2008), 
RAMESHKUMAR et al. (2009), GÁRCI-ARELLANO et al. (2010), YARI et al. (2011), JAWAHAR 
e SARAVANAN (2011) e MEHR et al. (2012), os quais estão sendo direcionados para uma possível 
produção futura em escala comercial. 
Após estudar e comparar várias configurações de ciclos de absorção avançados, com vários 
fluidos de trabalho, PHILLIPS (1990) propôs um ciclo de absorção de bomba de calor GAX com água-
amônia como o mais aceitável em sistemas de ar condicionado para o setor residencial, apresentando 
um valor de COP de 1,03 para o resfriamento e 2,03 para o aquecimento. 
Ao longo dos últimos quinze anos foram desenvolvidos diversas configurações de ciclos de 
absorção GAX a partir de seu arranjo padrão, a fim de atenuar seus inconvenientes e visando sua ampla 
aplicação em instalações de refrigeração e ar condicionado. Portanto, constitui-se em trabalho bastante 
difícil realizar uma comparação entre os coeficientes de desempenho reais de cada configuração, uma 
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vez que, cada trabalho teve seu foco em diferentes objetivos, os quais dependem de condições 
térmicas, físicas e operacionais.  
Atualmente são poucos os estudos de simulação que podem ser encontrados na literatura com o 
objetivo de realizar comparações entre diferentes configurações de ciclos de absorção. Dessa forma, 
constitui-se relevante à simulação que permita avaliar sistemas de absorção em uma configuração de 
simples efeito e em duas configurações avançadas e que apresente uma investigação dos efeitos da 
variação dos parâmetros globais dos trocadores de calor sobre o aumento do efeito frigorífico e 
coeficiente de desempenho do ciclo de absorção GAX.  
 
 
2.3 Estudos teóricos  
 
 
 
Nos últimos quinze anos foram realizados diversos estudos teóricos e de simulação numérica 
direcionada para o desenvolvimento de sistemas de absorção GAX a fim de encontrar novas 
configurações com melhores coeficientes de desempenho, elevação de temperatura ou redução da 
quantidade de calor necessária para a dessorção do vapor de refrigerante no gerador e, 
consequentemente, fonte térmica externa com temperaturas mais baixas. 
 
 
2.3.1 Ciclos GAX avançados desenvolvidos a partir do sistema GAX padrão 
 
 
 
A figura 2.8 apresenta uma representação esquemática de um ciclo de absorção GAX padrão. Este 
sistema já foi discutido minuciosamente e mencionado anteriormente no item 2.2.2.3. Outras 
configurações de sistemas de absorção GAX têm sido propostas a partir de modificações do ciclo GAX 
padrão. Conforme mencionado anteriormente, no ciclo GAX padrão, o trocador de calor localizado 
entre o absorvedor e o gerador (trocador de calor de solução) é substituído por um ciclo secundário que 
possui em sua unidade: uma bomba, fluido secundário e trocadores de calor internos de fluxo em 
contracorrente, ou seja, a transferência de calor entre as soluções forte e fraca que saem do absorvedor 
e do gerador, respectivamente, é realizada dentro deles, o que resulta no termo trocador de calor 
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gerador-absorvedor. Comumente, os trocadores de calor internos estão inseridos na seção de dessorção 
do gerador e na seção onde ocorre maior temperatura pela rejeição do calor de absorção do absorvedor. 
 
 
Figura 2. 8 – Representação esquemática do ciclo de absorção GAX padrão. 
 
MCGAHEY e CHRISTENSEN (1993) investigaram o ciclo de absorção GAX, em estado 
estacionário, através de uma simulação computacional modular. Foi utilizada uma versão aperfeiçoada 
do modelo de simulação desenvolvido pelo Oak Ridge National Laboratory (ORNL) para modelar o 
sistema de absorção, incluindo um gerador interno com gás natural como fonte de calor e trocadores de 
calor resfriados a ar visando aplicações para pequenas instalações comerciais. O modelo de simulação 
foi usado para otimização do sistema com base nos parâmetros globais de transferência de calor dos 
trocadores de calor. 
OZAKI et al. (1995) simularam uma bomba de calor de absorção investigando o efeito da 
variação de parâmetros, tais como a temperatura de evaporação, a temperatura de condensação e a 
eficiência dos trocadores de calor com recuperação de calor sobre o desempenho do sistema. Os 
resultados mostraram que uma diminuição da diferença de temperatura no trocador de calor GAX de 
5°C aumentou em torno de 5,5% o COP de resfriamento. Além disso, foi calculado um valor máximo 
de COP para aquecimento de 1,2 para uma diferença de temperatura no trocador de calor GAX de 4°C. 
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HANNA et al. (1995) analisaram o sistema GAX mostrado na figura 2.9 através de uma técnica 
de análise de ponto de estrangulamento (pinch point analysis technique). Esta técnica tem sido 
comumente utilizada em indústrias de processamento químico, onde a recuperação de calor interno 
desempenha um papel importante do ponto de vista de projeto de processo. O estudo focou 
principalmente os processos do ciclo e apresenta a vantagem de poder verificar em detalhes os 
processos internos do ciclo. Ao determinar com acuidade os valores de propriedades termodinâmicas 
dos pontos de estado dos processos de recuperação de calor, foi realizado um estudo econômico dos 
componentes do ciclo. 
 
 
Figura 2. 9 – Configuração de ciclo de bomba de calor GAX (HANNA et al. 1995). 
 
GROSSMAN et al. (1995) também investigou o desempenho de uma bomba de calor GAX 
água-amônia com gás natural como fonte de calor, resfriado a ar, em estado estacionário, operando 
tanto para o modo de aquecimento como para o modo resfriamento, utilizando o software ABSIM para 
a simulação do sistema de absorção em várias condições de operação. O software ABSIM foi 
desenvolvido pelo referido autor e emprega uma abordagem modular para a análise do ciclo, onde os 
componentes, sistemas de fluxo de fluido e conexões entre esses componentes, são especificados de 
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acordo com os esquemas de ciclos de absorção para calcular o COP do sistema pelos dados de entrada 
de taxas de calor e temperatura do ar. A figura 2.10 mostra o ciclo de absorção GAX investigado para 
aplicações residenciais e comerciais. Concluiu que o retificador pode produzir mais separação do vapor 
de refrigerante do absorvente, com concentração de 99% em toda a faixa de temperaturas de rejeição 
de calor. Também foi investigada a influência de alguns parâmetros de projeto, tais como, a taxa de 
fluxo no circuito de transferência de calor do GAX e vários métodos de controle de escoamento. Foram 
obtidos os valores de COP de 1,0 para resfriamento e de 2.0 para aquecimento. 
 
 
Figura 2. 10 – Configuração de ciclo de bomba de calor GAX -modo resfriamento (GROSSMAN et al. 1995). 
 
GRAMELLA et al. (1996) estudaram o desempenho de um sistema de bomba de calor de 
absorção GAX água-amônia com gás natural como fonte de calor, resfriado a ar, em estado 
estacionário, conforme apresentado nas figuras 2.11 e 2.12, em ambos os modos de resfriamento e de 
aquecimento, utilizando o software OSU-ABSIM. Neste software foram realizadas várias melhorias 
sobre a versão desenvolvida por GROSSMAN et al. (1995), como por exemplo, foram adicionadas 
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sub-rotinas primárias e secundárias para a determinação de propriedades termodinâmica dos fluidos de 
trabalho, propriedades de gases de combustão e um módulo de programação para análise do queimador 
(o qual permite o cálculo do COP real com base em parâmetros operacionais do gás de entrada e de 
interação entre a transferência de calor do queimador e COP). Também foram adicionadas as 
propriedades psicrométricas do ar úmido, o que permite obter uma modelagem mais precisa do 
processo de desumidificação em serpentinas interior e exterior. As variáveis que afetaram o 
desempenho termodinâmico do sistema, tais como, as taxas de transferência de calor dos componentes 
e as diferenças de temperaturas, foram investigadas sistematicamente em uma ampla faixa de 
temperatura ambiente. Foram discutidas as questões relacionadas com o controle (e seus respectivos 
efeitos sobre o desempenho do ciclo) para desvio de frações da solução para o processo de dessorção 
no trocador de calor GAX do ciclo.  Os valores de COP para os modos de resfriamento e de 
aquecimento foram de 0,95 e 1,51, respectivamente, para temperatura ambiente de 35 e 8°C. 
 
Figura 2. 11 – Configuração de ciclo de bomba de calor GAX -modo aquecimento (GRAMELLA et al. 1996). 
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ERICKSON e TANG (1996) investigaram um ciclo GAX com duplo fornecimento de calor 
perdido (ciclos semi-GAX) que utiliza a troca de calor interna entre a pressão intermediária do 
absorvedor e o gerador de alta pressão. Foi obtido um aumento de 20% no COP e uma transferência de 
calor maior para o ciclo semi-GAX quando comparado com o ciclo de duplo efeito convencional. 
POTNIS et al. (1997) simularam um sistema GAX água-amônia com transferência de calor e 
massa de forma simultânea para as operações de absorção baseadas no absorvedor de filme líquido, e 
para a operação e dessorção de fluxo de vapor. Foi obtida boa concordância entre os resultados de 
perfis de temperaturas teóricos e experimentais para diferentes vazões de vapor e de líquido. Além 
disso, os valores simulados da absorção das taxas de fluxo em massa de vapor ficaram próximos das 
condições limites experimentais. A simulação pode prever o ponto de estrangulamento (Pinch Point), o 
COP e as taxas de fluxo de vapor e de líquido do sistema. 
KANG e KASHIWAGI (2000) compararam o desempenho do sistema GAX água-amônia 
conforme apresentado na figura 2.12 com o de um sistema de simples efeito para aplicações de 
aquecimento de painéis de salas. Devido à recuperação interna de calor no componente GAX, o COP 
do sistema GAX foi maior do que o valor apresentado pelo sistema de simples feito. O estudo mostrou 
que o desempenho de um absorvedor resfriado pela água externa de recirculação (seção inferior do 
absorvedor) foi mais sensível à temperatura do líquido de arrefecimento do que de um absorvedor 
resfriado pela solução interna (seção intermediária do absorvedor), e, portanto, o efeito do parâmetro 
global UA sobre o COP é maior no ciclo GAX do que quando comparado com o ciclo de simples 
efeito. Um estudo paramétrico mostrou que o parâmetro UA poderia ser utilizado para selecionar e 
projetar absorvedores de várias faixas de capacidades para aplicações de aquecimento. O fluxo de 
líquido que deixa o absorvedor é adicionado na solução que desce do retificador para formar a solução 
que entra no trocador de calor do gerador (GAX-gerador) baseado na razão de separação e um valor 
ótimo de UA ocorreu para uma razão de separação de 0,87. 
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Figura 2. 12 – Configuração de ciclo GAX para aplicações de aquecimento de painel (KANG e KASHIWAGI, 2000). 
 
VELÁZQUEZ e BEST (2002) apresentaram uma análise termodinâmica de um sistema de 
absorção de bomba de calor GAX com capacidade de refrigeração de 10,6kW utilizando a mistura 
água-amônia como par de trabalho, resfriado a ar e operando por uma fonte de energia térmica híbrida, 
ou seja, o fornecimento de energia térmica no gerador é realizado em duas seções, uma com gás natural 
e a outra com energia solar. O sistema considerado pelos autores é apresentado na figura 2.13, o qual 
utiliza a coluna absorvedor-GAX dividida em três seções para o processo de absorção do vapor de 
refrigerante e pré-aquecimento da solução fria que sai do absorvedor e a coluna gerador-GAX em três 
seções para a dessorção de vapor de refrigerante e pré-resfriamento da solução quente que sai do 
gerador. Os resultados mostraram um valor de COP de 0,86 para resfriamento e de 1,86 para 
aquecimento, juntamente com uma recuperação interna de calor de 16,9kW. Além disso, os 
pesquisadores mostraram que o desempenho do sistema diminui à medida que a elevação de 
temperatura (diferença de temperatura entre o condensador e o evaporador) aumenta. O sistema 
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mostrou-se excelente opção para aplicações em ar condicionado, onde a elevação de temperatura é 
caracteristicamente pequena. 
 
 
 
Figura 2. 13 – Configuração de um sistema de bomba de calor por absorção GAX água-amônia com operação por energia 
híbrida (VELÁZQUEZ e BEST, 2002). 
 
ZHENG et al. (2007) realizaram a simulação de um sistema de absorção de simples estágio 
água-amônia e um ciclo GAX, e os seus resultados mostraram que o COP e a eficiência exergética do 
ciclo GAX foi de 31% e 78%, respectivamente, maiores que o ciclo de simples estágio. Com base no 
conceito de acoplamento de exergia, o ciclo de absorção foi dividido nos subciclos de bomba de calor e 
de motor térmico. Por meio do fator de qualidade de energia-diagrama de entalpia foi realizada uma 
análise termodinâmica das duas configurações e os resultados mostraram que a demanda de exergia 
para o subciclo de bomba de calor no ciclo GAX foi a mesma que para um ciclo de simples estágio. 
PARK et al. (2008) desenvolveram modelos termodinâmicos e de configurações para a análise 
de um ciclo de absorção GAX água-amônia usando gás como fonte de calor para fornecer água gelada e 
água quente, a partir da configuração padrão de ciclos GAX. Estes modelos são denominados de ciclos 
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multimodo GAX ou ciclo GAX modificado (MGAX), uma vez que podem funcionar em três modos 
diferentes para resfriamento e fornecimento de água quente. As figuras 2.14, 2.15 e 2.16 mostram as 
três configurações de ciclos GAX modificado desenvolvidas pelos autores. A figura 2.14 apresenta o 
primeiro modo de configuração simulado, o qual apresenta em comum ao ciclo GAX padrão a ligação 
em série das seções de resfriamento do absorvedor pelo fluido externo de resfriamento e pela solução 
interna do ciclo, e, entretanto, possui uma diferença com relação à circulação em série da água de 
resfriamento através do absorvedor, do condensador e do retificador para o fornecimento de água 
quente, e depois, vai para uma torre de resfriamento para então retornar ao absorvedor. As figuras 2.15 
e 2.16 mostram o segundo e o terceiro modo onde às seções de resfriamento do absorvedor pela água 
externa e pela solução interna do ciclo são ligadas em paralelo possibilitando uma mesma divisão da 
vazão em massa da solução e do vapor de refrigerante para estas seções. Dessa forma, nestas seções, o 
processo de absorção do vapor é realizado a partir do fluxo em contracorrente entre a solução líquida e 
o vapor de refrigerante. Foram investigados os efeitos da temperatura de saída de água quente e da 
razão de separação da solução (a relação entre a vazão em massa da solução que entra na seção do 
absorvedor resfriado com água de recirculação e a vazão em massa total da solução fraca que entra na 
seção GAX do absorvedor-GAXA) sobre o COP de resfriamento e de aquecimento. Os resultados 
teóricos mostraram que os valores de COP de resfriamento dos três modos foram de 42 a 87% maiores 
que os dos ciclos GAX convencionais. 
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Figura 2. 14 – Ciclo GAX modificado – MGAX primeiro modo (PARK et al. 2008). 
 
 
 
 
Figura 2. 15 – Ciclo GAX modificado – MGAX segundo modo (PARK et al. 2008).. 
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Figura 2. 16 - Ciclo GAX modificado – MGAX terceiro modo (PARK et al. 2008). 
 
VELÁZQUEZ et al. (2010) apresentam uma simulação computacional de ciclo GAX solar, 
representado na figura 2.17, com capacidade de resfriamento de 10,6kW. Um concentrador refletor 
linear de Fresnel foi utilizado como um gerador de vapor de amônia e investigado quanto à viabilidade 
para uso neste tipo de sistema. O COP do sistema GAX solar e a eficiência do concentrador refletor 
linear de Fresnel apresentaram valores em torno de 0,85 e 0,60, respectivamente. Os resultados 
computacionais do trabalho também mostraram que a disponibilidade do feixe de radiação solar teve 
um efeito insignificante sobre o COP do sistema, mas um efeito significativo sobre a capacidade de 
refrigeração do ciclo. 
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Figura 2. 17 – Configuração de Sistema de refrigeração por absorção GAX água-amônia solar com um concentrador 
refletor Fresnel linear para utilizar como gerador de vapor (VELÁZQUEZ et al. 2010). 
 
 
2.3.2 Ciclos GAX avançados com ramificações - BGAX 
 
 
A figura 2.18 apresenta outra moderna configuração de ciclo GAX empregada como solução para 
o problema de incompatibilidade entre o calor disponível no absorvedor e o calor requerido no gerador 
(que ocorre quando o calor exigido pelo gerador é maior do que a taxa de calor que o absorvedor pode 
fornecer a partir da zona de temperatura de sobreposição, conforme mostrado anteriormente no item 
2.2.2.3). Este sistema é denominado de ciclo GAX ramificado (Branched GAX cycle-BGAX), o qual 
utiliza componentes semelhantes ao ciclo GAX padrão, porém com a incorporação de uma bomba de 
solução adicional e de uma linha de ramificação (recirculação) para recircular parte da solução do 
absorvedor ao gerador, a fim de igualar as quantidades de calor trocado, uma vez que aumenta a taxa 
de fluxo de massa da solução na seção de maior temperatura do absorvedor. Quando a taxa de fluxo da 
solução aumenta nessa seção do absorvedor, mais calor poderá ser cedido para a seção de menor 
temperatura do gerador. Portanto, maior será a necessidade de calor para a seção de alta temperatura do 
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gerador, entretanto, a quantidade de calor a partir da fonte externa para o gerador será reduzida e, 
consequentemente, será reduzida a incompatibilidade entre o calor requerido pelo gerador e o calor 
disponível pelo absorvedor. No entanto, para ser competitivo no mercado, o ciclo precisa apresentar 
um alto desempenho de refrigeração e também um baixo custo de construção. 
 
 
Figura 2. 18 – Configuração de ciclo de absorção GAX ramificado. 
 
A literatura indica que foram poucas as investigações realizadas pelos pesquisadores para o 
desenvolvimento de sistemas de absorção GAX ramificado. Estudos teóricos mostraram que os 
resultados de desempenho do ciclo ramificado e poli-ramificado foi de 10 a 20 % e 40%, 
respectivamente, maior do que os apresentados pelo ciclo de absorção GAX padrão. O ciclo GAX 
ramificado elimina a incompatibilidade entre o calor disponível no absorvedor e o calor necessário no 
gerado. Devido a isso, certa quantidade de vapor de refrigerante é gerada na seção GAX do gerador, o 
que reduz a necessidade de fornecimento de calor externo. Além da mistura binária de fluidos 
convencional (refrigerante-absorvente), ZALTASH et al. (1996) e STOICOVICI et al. (1995) 
utilizaram misturas ternárias de fluidos de brometo de lítio-água-amônia, e descobriram que a última 
apresentou um resultado melhor do que a anterior, devido ao aumento do intervalo de temperatura de 
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sobreposição entre o absorvedor e o gerador. Em comparação com o custo de sistemas de absorção 
GAX padrão, o custo do sistema GAX ramificado é maior devido à necessidade de uma bomba de 
solução adicional. No entanto, a redução do fornecimento de calor no gerador e, consequentemente, da 
área para a transferência no absorvedor e no gerador, pode compensar o aumento do custo de projeto. 
Outra configuração de ciclo GAX ramificado foi proposta por HEROLD et al. (1991) que 
abordou o problema principal no ciclo GAX padrão. Este sistema utiliza ar para resfriamento dos 
trocadores de calor e foi desenvolvido para aplicações de resfriamento e aquecimento. Verificou-se que 
o calor disponível no absorvedor para cada nível de temperatura não foi suficiente para satisfazer a 
exigência de calor para o nível de temperatura do gerador. O ciclo GAX ramificado fornece uma 
melhor transferência de calor entre os lados de maior e menor temperatura do trocador de calor GAX, 
aumentando dessa forma, a vazão em massa da solução na seção de maior temperatura do absorvedor. 
O desempenho do ciclo GAX ramificado foi 20% maior do que o ciclo GAX padrão. 
STOICOVICI (1995) apresentou ciclos avançados de absorção GAX regenerativo poli-
ramificado, o qual combina as vantagens dos ciclos GAX regenerativo, ramificado, e com recuperação 
de calor de condensação parcial. A figura 2.19 mostra o esquema de funcionamento do sistema de 
refrigeração GAX de múltiplas ramificações (poli-ramificado). Neste sistema, uma bomba de solução é 
adicionada ao ciclo para aumentar a vazão em massa da solução no absorvedor. Os resultados 
evidenciam a utilização de misturas de fluidos de alta solubilidade em temperaturas elevadas, bem 
como o aumento da temperatura de evaporação e do número de estágios. Comparando com os 
resultados obtidos para um ciclo de absorção de duplo efeito, o desempenho do ciclo GAX regenerativo 
poli-ramificado com dois estágios com recuperação de calor de condensação parcial foi 40% maior do 
que o anterior e, além disso, possui construção mais simples. Um ciclo GAX regenerativo poli-
ramificado com três estágios apresentou valores de COP na faixa entre 1,3 a 1,9 vezes maiores para 
elevação de temperatura (diferença de temperatura entre o condensador e o evaporador) variando entre 
68 e 47°C. 
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Figura 2. 19 – Esquema de funcionamento do Sistema de refrigeração GAX poli-ramificado (STOICOVICI, 1995). 
 
ZALTASH e GROSSMAN (1996) demonstraram o potencial de utilização de misturas ternárias 
para uso como solução de trabalho em ciclos de absorção avançados através da comparação de 
desempenho entre o ciclo GAX padrão e o ciclo GAX ramificado usando a mistura binária água-amônia 
e a mistura ternária brometo de lítio-água-amônia. Os resultados de simulação pela utilização do 
software ABSIM mostraram que para uma temperatura do gerador em torno de 200°C, o desempenho 
de ciclos GAX utilizando a mistura ternária foi 21% maior do que em comparação aos ciclos com a 
mistura binária. 
ENGLER et al. (1997) realizaram a simulação de um sistema GAX água-amônia a gás natural, 
resfriado a ar visando aplicações residenciais e comerciais utilizando um programa modular ABSIM. 
Eles analisaram diferentes configurações, tais como o ciclo de absorção de simples efeito, o ciclo GAX 
padrão, o ciclo GAX ramificado e o ciclo com trocador de calor absorvedor para recuperação de calor. 
Foi investigada a influência dos componentes adicionados para cada estágio do ciclo. Foi calculado um 
COP no valor de 1,0 para o ciclo GAX.  
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2.3.3 Ciclos GAX avançados híbridos - HGAX 
 
 
A figura 2.20 mostra um fluxograma simplificado de um ciclo de refrigeração por absorção GAX 
híbrido (Hybrid GAX cycle-HGAX). Este termo híbrido é utilizado para caracterizar o ciclo devido à 
utilização de um compressor na entrada do absorvedor a fim de elevar a pressão do vapor de 
refrigerante no ciclo de absorção-compressão. Neste ciclo, a solução forte é bombeada para a pressão 
do condensador e introduzida novamente na seção de maior temperatura do absorvedor de onde recebe 
o calor de absorção, o qual é utilizado para evaporar certa quantidade de refrigerante no gerador. A 
solução fraca flui do gerador para o absorvedor. Esta sobreposição de calor entre o absorvedor e o 
gerador é internamente transferida do absorvedor para o gerador. O vapor de refrigerante a alta pressão, 
após o processo de retificação no retificador, entra no condensador e sai como líquido saturado. A 
válvula de expansão reduz a pressão do refrigerante líquido à pressão do condensador para a pressão do 
evaporador. O líquido de refrigeração evapora-se no evaporador, absorvendo o calor do ambiente a ser 
condicionado e o vapor de amônia saturado a baixa pressão entra no compressor, o qual é colocado 
entre o evaporador e o absorvedor. O compressor eleva a pressão do absorvedor para uma pressão mais 
elevada do que a do evaporador. No absorvedor, o vapor de refrigerante é absorvido pela solução fraca 
proveniente do gerador e então, o ciclo se repete.  
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Figura 2. 20 – Fluxograma simplificado de um ciclo de absorção-compressão GAX. 
 
KANG et al. (2004) desenvolveram quatro diferentes configurações de ciclo avançados GAX 
híbridos e realizou uma análise paramétrica. O desenvolvimento dos quatros tipos de ciclos foi: Tipo 
A, para melhorar o COP de resfriamento, tipo B para aplicações de baixa temperatura, tipo C para a 
redução da temperatura do gerador e tipo D para aplicações de água quente. As configurações de ciclo 
GAX dos tipos A e B são apresentadas na figura 2.21. O aumento do COP do ciclo tipo A foi 24% 
maior do que a configuração de ciclo GAX padrão para as mesmas condições operacionais. No tipo B, 
observou-se que a uma temperatura de evaporação de -80°C o COP foi de 0,3. No tipo C, a redução 
máxima da temperatura do gerador foi de 164°C e, eventualmente, esta pode eliminar o problema de 
corrosão que ocorre a temperaturas superiores a 200°C no ciclo GAX padrão. No tipo D, a temperatura 
mais elevada da água quente que pôde ser obtida com esta configuração foi de 106°C, que pode ser 
subsequentemente utilizado para aplicações de aquecimento de pisos ou pavimentos.  
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Figura 2. 21 – Configuração de ciclo GAX híbrido (KANG et al. 2004). 
 
A figura 2.22 mostra outra configuração de um sistema de absorção GAX híbrido (ciclo 
compressão-absorção) investigado por RAMESH MUMAR et al. (2009) visando aplicações em baixas 
temperaturas com trocadores de calor resfriados a água. Este sistema foi desenvolvido com 
capacidades de refrigeração e 11,5kW. O estudo mostrou o efeito do parâmetro global de transferência 
de calor UA do absorvedor e do gerador sobre o desempenho e capacidade de refrigeração do ciclo. Em 
condições de operação utilizando valores mínimos de UA para todos os trocadores de calor, o COP 
máximo do sistema foi em torno de 1,2. Resultados mostraram que a variação na temperatura do fluido 
de resfriamento do absorvedor tem maior efeito sobre a diminuição do COP e redução da capacidade 
de refrigeração do ciclo do que uma variação da temperatura do fluido de resfriamento no condensador. 
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Figura 2. 22 – Configuração de ciclo de refrigeração compressão-absorção GAX (RAMESH MUMAR et al. 2009). 
 
 
2.3.4 Outros Ciclos GAX avançados  
 
 
As observações referentes ao ciclo de absorção GAX híbrido mostram claramente que o 
desempenho do sistema GAX  de absorção-compressão é 10 a 30% maior do que o ciclo GAX padrão. 
Os modelos de simulação desenvolvidos pelos pesquisadores não incluem uma análise minuciosa, 
como por exemplo, de transferência de calor e massa, dos trocadores de calor. Entretanto, RAMESH 
KUMAR et al. (2009) mostraram que os valores referentes ao parâmetro global UA do absorvedor e 
gerador de alta temperatura tem um impacto significativo sobre a capacidade de resfriamento e 
desempenho do sistema. Do ponto de vista econômico, os pares de fluidos de trabalho nitrato de lítio-
amônia e tiocianato de sódio-amônia apresentaram-se como alternativas apropriadas para a solução 
convencional água-amônia como forma de eliminar a necessidade de um processo de retificação. 
Entretanto, são necessários mais estudos sobre a utilização de diferentes absorventes para a amônia 
para aplicação em ciclos GAX de absorção-compressão visando o melhor desempenho deste sistema. 
Além disso, existe certa limitação em relação ao aumento de pressão do absorvedor através da 
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utilização do ciclo absorção-compressão GAX, porque o requisito adicional de energia para comprimir 
o vapor deve ser menor do que a economia proveniente de redução da necessidade de calor ao gerador. 
 A figura 2.23 apresenta um fluxograma simplificado do ciclo com absorvedor recuperador de 
calor que de forma similar com ciclo GAX padrão, o absorvedor é dividido em duas seções. A seção 
do absorvedor com temperatura mais baixa rejeita calor para o ambiente, enquanto que a seção do 
mesmo absorvedor com temperatura mais alta é utilizada para pré-aquecer a solução fraca proveniente 
do gerador pelo uso do calor de absorção que resulta devido a absorção parcial do vapor de refrigerante 
que sai do evaporador. Portanto, menos calor é requerido para o gerador e, consequentemente, o COP 
aumenta.  
 
Figura 2. 23 – Fluxograma simplificado do ciclo com absorvedor recuperador de calor. 
 
OZAKI et al. (1996) compararam os desempenhos entre outros ciclos avançados, sendo um ciclo 
GAX padrão, um ciclo híbrido  (uma combinação de um ciclo de absorção padrão utilizando um 
compressor mecânico para a elevação de pressão do vapor de refrigerante)  e um ciclo GAX híbrido. Os 
resultados mostraram que a eficiência para resfriamento do ciclo GAX híbrido foi maior do que todos 
os outros ciclos estudados, enquanto o desempenho para aquecimento apresentou valores bem 
próximos para todas as configurações.  
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SAGHIRUDDIN e ALTAMUSH SIDDIQUI (1996) analisaram o aspecto econômico e o estudo 
de desempenho do ciclo de recuperação de calor do absorvedor, conforme mostrado na figura 2.24, 
utilizando 32 NHOH  , 33 NHLiNO   e 3NHNaSCN  . O desempenho do sistema aumentou de 20 a 
30% na mistura 32 NHOH   e em 30 a 35% em mistura de 33 NHLiNO   e 3NHNaSCN  . No 
entanto, houve uma redução considerável dos custos de energia, também na faixa de 10 a 25% no 
sistema 32 NHOH   e cerca de 20 a 30% nos sistemas de 33 NHLiNO   e 3NHNaSCN  . O custo de 
operação do sistema foi mais baixa quando biogás foi utilizado como fonte de calor em comparação 
com GLP. 
 
Figura 2. 24 – Representação esquemática de um sistema de refrigeração por absorção com recuperação de calor do 
absorvedor (SAGHIRUDDIN e ALTAMUSH SIDDIQUI, 1996). 
 
ERICKSON e ANAND (1996) desenvolveram um ciclo GAX com troca de vapor denominado de 
VX GAX (Vapor Exchange GAX cycle-VX GAX), o qual apresenta configuração semelhante ao ciclo 
GAX ramificado. Este ciclo possui três níveis de pressão e incorporou o calor de absorção nos 
geradores de alta e média pressão. O desempenho desta nova configuração de ciclo foi melhor do que a 
do ciclo GAX convencional. Resultados apresentados a partir de uma análise econômica mostraram que 
o ciclo VX GAX fornece refrigeração industrial comercialmente viável operando por calor residual.  
 62 
 
 
KANG et al. (1999) propuseram um ciclo GAX avançado para aplicações de baixas temperaturas 
e obtiveram uma temperatura do evaporador de -50°C. Posteriormente, os autores desenvolveram um 
ciclo GAX avançado com três configurações diferentes denominadas de tipo A, B e C, conforme 
mostra a figura 2.25, para utilizar calor residual como fonte adicional de aquecimento para a geração 
de vapor de refrigerante e realizaram uma análise paramétrica através da investigação dos efeitos da 
temperatura da fonte de calor residual e da temperatura de saída do gás no gerador. No ciclo de tipo A, 
a seção que possui o trocador de calor do ciclo GAX padrão, a qual utiliza a solução proveniente do 
absorvedor (solução aquecida na seção de dessorção GAX-GAXD) para promover o aquecimento desta 
seção de menor temperatura do gerador e, consequentemente, realizar a dessorção de certa quantidade 
de vapor de refrigerante, é substituída por um trocador de calor para recuperação de calor residual, a 
fim de reduzir os níveis de temperatura requeridos no gerador e, consequentemente, abrindo a 
possibilidade de se utilizar o calor residual e evitar problemas de corrosão. Um trocador de calor extra 
é adicionado ao ciclo GAX do tipo A para formar o tipo B, e no tipo C é realizada uma mudança de 
posição entre a seção de dessorção GAX e o trocador de calor de solução aquecida. Este é localizado 
entre o retificador e a seção de dessorção GAX com o objetivo de transferir o excesso de calor da 
solução forte para a coluna de dessorção. Resultados mostraram que o efeito da temperatura da fonte 
de calor residual sobre o desempenho do sistema foi insignificante para uma determinada temperatura 
de saída do gás no gerador. O problema de corrosão apresentado pelo ciclo GAX padrão em 
temperaturas no gerador acima de 200°C pode ser resolvido através da utilização do ciclo GAX com 
recuperação de calor residual (Waste GAX cycle-WGAX). O ciclo de tipo A apresentou melhor 
resultado do ponto de vista do efeito GAX (que é atribuído ao fornecimento de calor de absorção para a 
dessorção de vapor de refrigerante no gerador), enquanto que, o ciclo de tipo B foi melhor do ponto de 
vista de perda de exergia. Os autores recomendam que um processo de subresfriamento caracteriza-se 
como alternativa para aumentar o COP de ciclos GAX com recuperação de calor residual. 
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Figura 2. 25 – Esquema de ciclo GAX com recuperação de calor residual (KANG et al. 1999). 
 
 
2.4 Estudos teóricos de misturas alternativas para ciclos de 
absorção 
 
 
O item 1.2.2 do presente trabalho apresentou algumas misturas alternativas, que tem sido 
propostas por diferentes pesquisadores, para as soluções de brometo de lítio-água e de água-amônia (as 
quais têm sido as misturas mais utilizadas em sistemas de ar condicionado e de refrigeração, 
respectivamente). Neste item 2.4 são apresentados alguns dos estudos teóricos mais relevantes do 
efeito de misturas alternativas sobre o desempenho de sistemas de absorção de refrigeração ou de ar 
condicionado.  
SARAVANAN e MAIYA (1998) estudaram um sistema de refrigeração por absorção utilizando 
água como refrigerante e quatro misturas binárias, cinco misturas ternárias e sete misturas quaternárias 
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baseadas em sais como absorventes. Os autores concluíram que a combinação de água com LiCl 
obteve melhores resultados para ampla faixas de operação de temperaturas de circulação, enquanto que 
a combinação de água-LiBr + LiCl + ZnCl2 apresentou melhores coeficiente de desempenho e taxa de 
eficiência.  
YOON e KWON (1999) propuseram uma solução de LiBr-água + HO(CH2)3OH e os resultados 
mostraram que essa nova mistura fornece um limite de cristalização que é 8% maior do que a solução 
convencional de LiBr-água e também coeficientes de desempenho 3% maior.  
ROMERO et al. (2001) compararam o desempenho teórico de um sistema de absorção a energia 
solar para operações simultâneas de resfriamento e aquecimento com a utilização da mistura brometo 
de lítio-água e de uma mistura alternativa ternária aquosa consistindo de sódio, potássio, e hidróxidos 
de césio nas proporções de 40:36:24, respectivamente. Os resultados mostraram que, em geral, o 
sistema com uma mistura de hidróxido pode operar com maiores coeficientes de desempenho do que 
com a mistura de brometo de lítio. Também foi mostrado que o sistema com o hidróxido pode operar 
com uma maior faixa de temperaturas.  
RIVERA e RIVERA (2003) publicaram um artigo sobre o desempenho teórico de um sistema de 
refrigeração por absorção intermitente instalado no Centro de Pesquisa de Energia da Universidade 
Nacional do México, operando com a mistura de nitrato de lítio-amônia, utilizando um concentrador 
parabólico composto como gerador-absorvedor. Os resultados mostraram que, com o sistema proposto, 
é possível produzir 11,8 kg de gelo com temperaturas de geração de cerca de 120°C e temperaturas de 
condensação entre 40 e 44°C. O coeficiente de desempenho do sistema foi entre 0,15 e 0,4.  
ROMERO et al. (2005) analisaram o desempenho termodinâmico de um sistema de refrigeração 
de absorção operando com a mistura água-monometilamina e descobriram que, com esta mistura, 
podem ser obtidos melhores resultados de desempenho do ciclo com baixas temperaturas de geração 
do que com a mistura água-amônia. 
CHEKIR et al. (2006) analisaram o desempenho de misturas de butano-octano e de octano-
propano em um chiller de absorção em temperaturas da fonte térmica inferiores a 150°C e verificaram 
que os coeficientes de desempenho apresentaram valores médios em torno de 0,63, os quais são 
praticamente os mesmos valores os obtidos para sistemas de absorção operando com a solução água-
amônia.  
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ABDULATEEF et al. (2008) estudaram recentemente o desempenho de um sistema de 
refrigeração por absorção a energia solar operando com as misturas nitrato de lítio-amônia e tiocianato 
de sódio-amônia. Os resultados mostraram que os ciclos de absorção com as soluções de nitrato de 
lítio-amônia e de tiocianato de sódio-amônia obtiveram um melhor desempenho do que os ciclos 
operando com a solução água-amônia, não apenas por causa dos valores mais elevados de COP, mas 
também porque não se faz necessário a utilização de retificadores a ar. 
MARIAPPAN et al. (2012) realizaram uma análise termodinâmica de um sistema de refrigeração 
por absorção com 1kW de capacidade de refrigeração, utilizando a mistura 134a-DMAC como fluido 
de trabalho. Foram investigadas as variações nos parâmetros de desempenho do sistema sob o efeito de 
várias temperaturas de operação do gerador e absorvedor.  Os resultados deste estudo mostraram que o 
COP pode ser melhorado pela elevação da temperatura do gerador entre a faixa de 90 a 120°C e depois 
cai gerando uma curva em forma de colina, e por diminuição da temperatura do absorvedor. A medida 
que a temperatura do gerador é aumentada ou que a temperatura de absorção é reduzida, o valor da taxa 
de recirculação da solução (Circulation Ratio) é reduzido. O valor máximo de COP de 0,41 é obtido à 
temperatura de absorção de 40°C e temperatura do gerador de 120°C.  
 
 
2.5 Estudos experimentais 
 
 
Nos últimos anos, têm sido apresentados estudos experimentais realizados por vários 
pesquisadores para o desenvolvimento de sistemas avançados de refrigeração GAX a fim de encontrar 
novas configurações que permitam obter maiores coeficientes de desempenho, elevação de 
temperatura, ou temperaturas mais baixas a partir de uma dada fonte de calor para a geração de 
refrigerante. Além disso, muitos estudos e pesquisas têm sido realizados para o desenvolvimento de 
sistemas de cogeração, em que o calor rejeitado por um dos sistemas é utilizado como fonte térmica 
para o fornecimento de calor para as unidades de absorção. As investigações experimentais de sistemas 
de absorção GAX são recentes e algumas das mais relevantes podem ser mencionadas a seguir. 
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2.5.1 Ciclos GAX avançados desenvolvidos a partir do sistema GAX padrão 
 
 
NG et al. (1997) investigaram experimentalmente um chiller de absorção água-amônia de 
capacidade de refrigeração de 7,03kW, resfriado a ar e aquecido a gás, com um trocador de calor 
gerador, um trocador de calor absorvedor e uma configuração GAX regenerativa. A configuração GAX 
regenerativo é obtida a partir do ciclo multi-GAX (obtido quando dois ou mais estágios para a geração 
de vapor no ciclo são ligados em série) através da eliminação de circuitos comuns de fases isobáricas 
na qual massa de refrigerante é trocada. Esse sistema é apresentado na figura 2.26. Os resultados 
mostraram que o valor de COP do sistema de 0,80 foi obtido para as condições de operação de 
temperatura do gerador de 200°C, temperatura do condensador de 44°C, temperatura de absorção de 
41°C e temperatura do evaporador de 8°C. 
 
 
Figura 2. 26 – Configuração de um chiller de absorção água - amônia GAX regenerativo (NG et al. 1997). 
 
O trabalho de PRIEDEMAN e CHRISTENSEN (1999) apresentou um projeto de sistema de 
absorção para aplicações residencial e comercial, onde pouco equipamento de absorção é utilizado. O 
projeto do sistema apresentado na figura 2.27, se baseou em simulações computacionais, as quais 
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foram validadas por resultados experimentais. Uma bomba de calor com ciclo de absorção água-
amônia GAX com capacidades de refrigeração de 10,5kW e chillers de 11,6kW e 17,6kW (3TR, 3,3TR 
e 5TR, respectivamente) foram inicialmente modelados e, em seguida, este último foi construído e 
testado. Os resultados experimentais foram utilizados para calibrar a simulação do ciclo e as 
simulações de componentes, validando rotinas de programação para projetar com precisão o 
desempenho do ciclo e de seus componentes. O resfriador com capacidade de 17,6kW foi modelado 
através do software OSU-ABSIM (GROSSMAN et al., 1991), que é um código computacional 
utilizado para simulação de um sistema de absorção de forma modular e flexível. Os estudos 
mostraram uma diferença de 5% no COP entre os resultados de simulação e experimentais.  
 
 
Figura 2. 27 – Configuração do ciclo de absorção GAX água – amônia com gás natural como fonte de calor, resfriamento a 
ar para aplicações residencial e comercial (PRIEDEMAN e CHRISTENSEN, 1999). 
 
PRIEDEMAN et al. (2001) desenvolveram outro estudo para avaliar possíveis melhorias de 
desempenho para o mesmo sistema de absorção GAX com capacidade de refrigeração de 17,6kW 
(5TR) conforme esquema apresentado na figura 2.28. De acordo com pesquisa de mercado, que 
mostrou que existem significativas oportunidades de negócios para aplicação de bombas de calor ou 
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chiller de absorção GAX com um COP de resfriamento de 0,70 ou superior, o estudo avaliou a 
capacidade do sistema em atingir valores próximos desse desempenho. Os componentes do ciclo foram 
construídos com equipamentos de instrumentação, incluindo medidores de fluxo, transdutores de 
pressão e termopares. Os testes foram realizados após estado estacionário do chiller ser alcançado em 
temperatura ambiente de 35°C. O COP experimental obtido da unidade foi de 0,68 e muitos pontos de 
estado do sistema e taxas de calor dos componentes apresentaram valores próximos dos resultados de 
simulação. Uma melhoria na eficiência do queimador de gás do gerador, na queda de pressão entre o 
evaporador e a entrada de solução na bomba, e menor recuperação de calor no GAX resultaram em 
melhor desempenho do sistema.  
SARAVANAN et al. (2008) investigaram o desempenho de um sistema de refrigeração por 
absorção água-amônia GAX aquecido por fonte de calor a partir de biomassa, com capacidade de 
refrigeração de  140,67kW (40TR). O sistema foi desenvolvido para aplicações no setor secundário de 
laticínio e utiliza água para o resfriamento dos trocadores de calor. Resultados obtidos do ciclo 
mostraram um valor máximo do COP para uma temperatura do gerador de 120°C e uma temperatura 
do condensador de 30°C de 0,58. Esse valor de COP obtido para o sistema GAX foi 30% maior que o 
do sistema de absorção de simples efeito. Além disso, foram comparados resultados de consumo de 
eletricidade entre o sistema de absorção GAX e um sistema de compressão mecânica a vapor. Foi 
obtida uma economia de cerca de 70% no consumo de energia elétrica do sistema GAX em comparação 
com o sistema de compressão de vapor de mesma capacidade. 
GOMEZ et al. (2008) realizaram um estudo teórico e experimental a partir de um protótipo de 
sistema de refrigeração por absorção GAX  usando a mistura água-amônia operado a partir de 
aquecimento indireto proveniente de um óleo térmico de termelétrica. A figura 2.28 mostra o esquema 
do sistema projetado para aplicações de ar condicionado com capacidade de refrigeração de 10,6kW 
(3TR). Um modelo de simulação foi desenvolvido, calibrado e validado a partir de valores e resultados 
experimentais, para determinar o desempenho do sistema fora dos parâmetros de projeto. Os resultados 
experimentais foram obtidos utilizando o óleo térmico como fonte de aquecimento, em temperaturas na 
faixa de 180 a 195°C e após a estabilização do sistema (estado estacionário), o qual foi atingido depois 
de 25 a 30 minutos de operação. Foi obtida uma recuperação interna de calor no sistema de 
aproximadamente 55% em relação ao calor total fornecido ao gerador. O COP experimental obtido foi 
de 0,58 com temperatura de geração de 192,5°C, enquanto o COP calculado pela simulação foi de 
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0,61. Além disso, foi simulado o desempenho de um sistema de cogeração constituído pelo ciclo de 
absorção GAX integrado a uma microturbina a gás. Resultados para as eficiências globais do sistema de 
cogeração de 29% a 49% foram obtidas para as capacidade de refrigeração de 5kW a 20kW, 
respectivamente. Os autores concluíram que o sistema apresenta potencial para competir tecnicamente 
no mercado de ar condicionado. 
 
 
Figura 2. 28 – Configuração esquemática do protótipo de resfriamento de absorção GAX (GOMEZ et al. 2008). 
 
 
2.5.2 Ciclo GAX avançado com ramificações - BGAX 
 
 
A figura 2.29 apresenta o esquema de um protótipo utilizado por ERICKSON et al. (1996) para 
estudo teórico e experimental de uma bomba de calor com ciclo de absorção GAX ramificado 
(Branched GAX - BGAX) com mistura água-amônia, usando gás residual como fonte de calor e 
resfriamento a ar. Os resultados medidos para o estado estacionário do ciclo GAX padrão apresentaram 
um COP teórico de refrigeração de 1,06 com elevação eficaz de temperatura de 38,9°C (a diferença 
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entre a temperatura do evaporador e a média de temperaturas do condensador e do absorvedor) e 
capacidade de resfriamento de 4,2 toneladas de refrigeração (14,77kW). Para a mesma elevação de 
temperatura de 38,9°C, o COP experimental do ciclo de refrigeração GAX ramificado foi de 1,04, e 
para condição ambiental de 35°C, foi obtida capacidade de resfriamento de 4,5 toneladas de 
refrigeração (15,82kW) a COP de resfriamento de 0,95. Segundo os autores, o desempenho do ciclo 
GAX ramificado foi marginalmente menor do que o do ciclo GAX padrão devido principalmente ao 
subresfriamento da solução líquida absorvente nas seções superior e inferior da coluna absorvedor-
GAX. 
 
 
Figura 2. 29 – Configuração esquemática do protótipo de bomba de calor BGAX (ERICKSON et al. 1996).  
 
 
2.5.3 Ciclos GAX avançados híbrido - HGAX 
 
 
ZHOU e RADERMACHER (1997) investigaram experimentalmente o ciclo de compressão de 
vapor com um circuito de solução e um trocador de calor absorvedor-gerador GAX. Água quente foi 
utilizada como fonte de calor para o gerador, a mistura água-amônia como solução de trabalho e o 
resfriamento dos trocadores de calor realizado a água. Para elevações de temperatura entre 60 e 80°C, 
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valores de COP na faixa de 1,2 a 1,8 foram obtidos para faixa de capacidade de resfriamento entre 7 e 
12kW. Os resultados foram comparados com aqueles apresentados por um ciclo de simples estágio e 
duplo estágio, os quais revelaram que no ciclo de duplo estágio a elevação de temperatura foi maior e o 
COP de resfriamento foi menor. No entanto, o ciclo de simples estágio apresentou maior COP de 
resfriamento, porém menor elevação de temperatura. Os resultados experimentais mostraram que, 
quando um desvio foi introduzido entre a saída do absorvedor I e a entrada do gerador II, o 
subresfriamento e diminuição da variação do COP de resfriamento foi entre 1 e 3%, e a elevação de 
temperatura aumentou para o valor máximo de 6°C.  
 
 
2.6 Estudos experimentais de misturas alternativas para ciclos de 
absorção 
 
 
Diversos estudos experimentais foram realizados com o objetivo de encontrar misturas 
alternativas para os pares de substâncias brometo de lítio-água e amônia-água para aplicações em 
sistemas de refrigeração e ar condicionado. Alguns dos estudos mais relevantes de novas misturas que 
foram testadas em sistemas completos de refrigeração de absorção foram apresentados no item 1.2.2. 
No entanto, existem outras investigações de misturas alternativas que foram testadas em apenas alguns 
componentes do ciclo, tais como em absorvedores, geradores, entre outros.  
LEDEMA (1984) realizou uma classificação com possibilidades de uso de misturas alternativas 
para sistemas de absorção e apresentou um modelo que permitiu a comparação quantitativa com 
resultados experimentais de uma bomba de calor de absorção utilizando LiBr-ZnBr-CH3OH. 
IBRAHIM et al. (1997) utilizaram uma terceira substância na mistura água-amônia, como um 
sal, visando melhorar a separação da amônia da solução e, consequentemente, diminuir a temperatura a 
partir da fonte externa de calor.  
De acordo com BALAMURU et al. (2000), alguns sais, tais como, NaOH, LiOH e KOH, 
potencializam a rejeição da amônia pela solução líquida de água-amônia. A hidroxila liberada por esses 
sais compete com a hidroxila produzida pela reação da amônia com a água. Devido à amônia possuir 
bem menos poder de dissociação do que esses sais iônicos, a tendência é a separação do vapor de 
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amônia da solução. No entanto, o estudo demonstrou que para fontes de calor a baixa temperatura, a 
utilização da mistura ternária pode não ser vantajosa. 
LE PIERRÉS et al. (2007) avaliaram um protótipo de refrigeração por absorção termoquímico 
utilizando a mistura de cloreto de bário-amônia. Os resultados mostraram que podem ser obtidas 
temperaturas de evaporação abaixo de -30°C com coeficientes de desempenho em torno de 0,031. 
ABDELMESSIH et al. (2007) investigaram o desempenho de um ciclo de absorção operando 
com a mistura água-etileno glicol como fluidos de trabalho. Os resultados mostraram que o coeficiente 
de desempenho do ciclo foi de 0,67 para refrigeração e de 1,2 para aquecimento. 
HE e CHEN (2007) apresentam os resultados de desempenho de um novo ciclo de refrigeração 
por absorção auto-cascata de calor-dirigido utilizando uma mistura de R23+R32+R134a-DMF (Direct 
Methanol Fuel-DMF) como o seu par de trabalho. Os resultados mostraram que o sistema pode 
produzir temperaturas tão baixas quanto -50°C, com temperaturas de geração de 163°C. 
DE LUCAS et al. (2007) investigaram experimentalmente as características de transferência de 
massa da absorção do vapor de água em misturas de brometo de lítio e sais orgânicos de sódio e de 
potássio (formato, acetato e lactato). Os autores relataram que em função do caráter de faixa de 
operação e das características de transferência de massa, a mistura LiBr+CHO2Na (formato de 
sódio)+água (LiBr-CHO2Na = 2, por massa) pode ser uma alternativa promissora à solução 
LiBr+água. 
MUTHU et al. (2008) apresentaram os resultados experimentais de um sistema de refrigeração 
por absorção de vapor operando com a mistura de R134a-DMAC (Dimethyl Acetamide). Os resultados 
mostraram que para temperaturas de rejeição de calor e da fonte térmica de 30 e 80°C, 
respectivamente, foram calculados valores para o coeficiente de desempenho na faixa entre 0,25 a 0,45, 
comprovando a viabilidade da mistura para ser utilizada em sistemas de absorção com baixa 
temperatura de geração. 
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2.7 Sistemas de absorção água-amônia comerciais  
 
 
Algumas empresas de grande porte oferecem sistemas de sorção na faixa de altas capacidades de 
200 kW até alguns MW há mais de 40 anos no mercado. A maioria desses sistemas utiliza gás quente 
de processo como fonte de aquecimento, porém há outros que são movidos por vapor ou por óleo 
térmico. A maioria das empresas têm desenvolvido unidades de absorção de simples efeito e de duplo 
efeito usando a mistura LiBr-água, no entanto, existem outras unidades que operam com a solução 
água - amônia. Algumas das maiores empresas do mundo que vem desenvolvendo chillers de absorção 
de alta capacidade são: Carrier, York, Trane, Robur, Broad, Mycom, LG, Mitsubishi, Sanyo, Mc Quay, 
Entropie, Century, e Colibri. Devido à elevada capacidade destes chillers, muitos têm sido utilizados 
em grandes edifícios e em processos industriais. 
Há muitos anos atrás, a maioria das empresas dos setores de refrigeração e ar condicionado 
desenvolviam chillers de alta capacidade, porém apenas algumas projetavam sistemas de absorção com 
capacidades médias e pequenas. No entanto, por causa dos aumentos consideráveis na demanda pelo 
uso de sistemas de ar condicionado no setor residencial, atualmente há um número significativo de 
empresas que fabricam sistemas de sorção de pequenas capacidades (<100 kW) utilizando diversas 
tecnologias e misturas como fluidos de trabalho. Algumas das empresas mais importantes que vem 
desenvolvendo máquinas de refrigeração por sorção para pequenas capacidades são: Nishyodo, 
Maekawa, Maycom, Yazaki, Robur, Broad, Rotartica, ClimateWell, Sor Tech, Invesnsor, Thermax, 
Solar Next, Aosol, Pink, Sonnenklima, EAW, entre outras. 
Na literatura não existem dados confiáveis sobre o número de instalações de sistemas acionados 
termicamente para promover o resfriamento de pequena capacidade, no entanto, estima-se que em 
2007, havia no mundo, entre 250 e 300 unidades de refrigeração movidas à energia solar. Cerca de 200 
desses sistemas foram instalados na Europa e a maioria deles na Alemanha e na Espanha (MEYER 
2008). 
Segundo TROI et al. (2008), em uma abordagem geral da Agência Internacional de Energia-AIE 
para sistemas de refrigeração solar para edifícios comerciais, verificou-se que das 88 plantas de 
resfriamento solar em grande escala, aproximadamente, 70% eram sistemas de absorção, 17% sistemas 
de dessecantes operando com dessecantes sólidos e líquidos, e 13% sistemas de adsorção. A partir 
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destes dados, pode-se concluir que a tecnologia de refrigeração por absorção é a predominante no 
mercado de refrigeração movida a energia solar. 
Um sistema de absorção instalado pela MADEF no frigorífico Extremo Sul (PELOTAS, RS, 
1989) substituiu dez compressores tipo parafuso de 75 kW cada um, aproveitando todo o resto do 
circuito existente (evaporadores, condensadores, vasos intermediários, bombas de circulação de 
amônia, tubulações, entre outros), o que permitiu uma economia considerável com relação ao consumo 
de energia elétrica. O investimento feito pela empresa teve tempo de retorno de um ano, apenas com a 
redução de gastos com a energia elétrica consumida pelos compressores que existiam anteriormente, 
dado que a fonte de energia térmica seja obtida com baixo custo. 
HABERLE et al. (2007) apresentou uma modificação na configuração de um chiller de absorção 
desenvolvido pela empresa italiana Robur. Há anos, esta empresa já vem atuando no mercado com 
grande experiência no desenvolvimento de bombas de calor e sistemas de ar condicionado que utilizam 
tecnologia de absorção movida a gás direto para aplicações residenciais e industriais. O modelo do 
sistema conhecido como Robur GAHO-W foi alterado pela inserção de um trocador de calor gerador 
para ser aquecido por um fluido de transferência de calor ao invés de um gerador movido a gás. O 
chiller desenvolvido tem uma capacidade de 26 kW e opera com uma mistura de água-amônia a 
temperaturas de geração em torno de 200°C. Dois protótipos foram instalados na Itália e eles estão em 
operação desde 2006.  
O sistema PSC 12 foi desenvolvido pelas empresas Solar Next AG da Alemanha, Pink GmbH da 
Áustria e do Instituto de Pesquisa de Joanneum. Esta unidade, chamada de Chillii, é um sistema de 
absorção de simples efeito que opera com a mistura de água-amônia. Uma das principais diferenças 
deste sistema em relação aos sistemas de ar condicionado comercial é que ele funciona não apenas 
como ar condicionado, mas também como máquina de refrigeração, uma vez que utiliza a amônia 
como refrigerante. Algumas das peculiaridades deste sistema são as incorporações de uma nova bomba 
de solução de membrana e de um absorvedor tubular vertical com fluxo descendente de solução. O 
sistema apresenta uma capacidade de refrigeração de 10 kW e possui um projeto compacto. As 
temperaturas alcançadas para a água de resfriamento foram de 15 a -5°C em temperaturas de 
aquecimento de 65 a 115°C. O valor máximo para o coeficiente de desempenho foi de 0,64 (JAKOB e 
PINK 2007). 
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A Vicot é uma fabricante chinesa especializada em sistemas de ar condicionados centrais e possui 
diversos equipamentos que trabalham com a tecnologia de absorção. O chiller de absorção de gás 
natural com condensação a ar e bomba de calor é um refrigerador desenvolvido pela empresa com 
capacidade de refrigeração que varia de 21,1kW a 168,8kW. Uma pequena quantidade de energia 
elétrica é necessária para acionar as bombas e ventiladores do sistema. Portanto, água gelada é 
produzida por sistema de absorção baseado no trocador de calor absorvedor-gerador (GAX) utilizando 
a mistura água-amônia. 
A seguir serão mencionados alguns sistemas de absorção que ainda não foram comercializados, 
mas devido ao seu elevado grau de desenvolvimento, estarão sendo brevemente introduzidos no 
mercado.  
A Solar Next AG (Alemanha) e Pink GmbH (Áustria) desenvolveram um chiller de absorção de 
simples estágio amônia-água denominado Chillii  PSC com capacidades nominais de refrigeração de 5, 
10 e 20 kW (JACOB e ROSA, 2007). Devido à utilização de amônia como fluido refrigerante, esses 
sistemas podem ser utilizados tanto para aplicações de ar condicionado, como também para 
refrigeração. As características de projeto, o coeficiente de desempenho e a temperatura de 
funcionamento destes sistemas são semelhantes aos valores obtidos com o chiller PSC 12, já 
comercializado e mencionado acima. 
Segundo ZETZSCHE et al. (2007), o Instituto de Termodinâmica e Engenharia Térmica (ITW), 
da Universidade de Stuttgart desenvolveu um chiller de absorção resfriado a ar com capacidade de 10 
kW operando com a mistura água-amônia. Todos os componentes são construídos com trocadores de 
calor de placas, com exceção do gerador. O sistema foi testado a temperaturas de fonte térmica na faixa 
de 82 a 117°C para produzir água gelada na temperatura entre 5 a 16°C, e nestas condições 
operacionais, o valor de COP variou de 0,58 a 0,74. 
De acordo com MUGNIER (2008), a empresa italiana Robur desenvolveu uma pequena máquina 
de refrigeração por absorção água-amônia com capacidade de refrigeração de 16,9 kW para produzir 
água gelada a temperatura de 7°C na sua capacidade nominal. 
A empresa austríaca Solar Frost desenvolveu um chiller de absorção água-amônia com uma 
faixa variável de capacidade de refrigeração de 2 a 10 kW (2 kW por módulo). O sistema foi projetado 
para funcionar com água quente a temperaturas entre 70 a 120°C para produzir água gelada em 
temperaturas de 3°C. (MUGNIER, 2008). 
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Em Portugal, o fabricante Aosol de coletor solar vem desenvolvendo um refrigerador de ar com 
capacidade de refrigeração de absorção de 6 kW operando com a mistura água-amônia (MUGNIER et 
al. 2008). 
O Instituto de Engenharia Térmica da Universidade de Tecnologia Graz desenvolveu uma bomba 
de calor por absorção de simples estágio água-amônia com pequena capacidade de refrigeração de 5 
kW. A unidade foi projetada para operar com temperaturas de água gelada que variam de -10 a 20 ° C 
e temperatura de água de resfriamento que variam de 30 a 50°C. Os valores de COP foram de 0,75 a 
0,4 dependendo da elevação de temperatura (MOSER e RIEBERER, 2007). 
A produção industrial de ciclos de refrigeração por absorção já é significativa, e o potencial 
destes ciclos em cogeração deve aumenta-la.  
Os estudos disponíveis de sistemas de refrigeração por absorção apresentam grande variedade de 
formas de recuperação de calor, usualmente denominados GAX, que se apresentam superiores ao 
trocador de calor de solução (trocador de calor líquido-líquido) dos sistemas tradicionais. 
Os procedimentos que tendem a aumentar os parâmetros de desempenho são diversos: o aumento 
do número de estágios de absorção, de geração e ramificação do ciclo, o acoplamento de circuitos 
independentes para troca de calor entre o gerador e absorvedor. Em geral, à maior complexidade do 
ciclo, corresponde ao maior investimento inicial. A maioria dos estudos teóricos emprega o software 
OSU-ABSIM, que apresenta organização modular. 
O presente trabalho traz a proposta de simulação computacional do protótipo experimental de 
ciclo de absorção GAX apresentado na figura 2.28 por GÓMEZ et al. (2008), uma vez que este fornece 
todos os dados operacionais referente ao sistema de refrigeração. 
Como foi observado na apresentação dos estudos relatados na literatura, a implementação de 
maior número de estágios de absorção ou geração e outros procedimentos ou dispositivos, aprimora o 
desempenho energético a custa de maior investimento inicial em componentes. Para fugir a esta 
dubiedade, buscando um resultado mais conclusivo, o presente trabalho adota para comparação entre 
diferentes configurações o critério de manter o porte total do equipamento, representado pelo produto 
UA (coeficiente global de transferência de calor multiplicado pela área de troca do componente do 
ciclo). Assumindo que os custos dos vários trocadores sejam proporcionais a somatória dos produtos 
UA, os custos deverão ser equivalentes.  
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3 MÉTODO NUMÉRICO MATEMÁTICO 
 
 
O código computacional utilizado no presente trabalho foi elaborado empregando o método de 
Substituição-Newton-Raphson (SNR) apresentado por FIGUEIREDO et al. (2002) aplicado à 
modelagem matemática de um sistema de refrigeração por compressão. O método numérico 
matemático do presente trabalho une os métodos de Substituição Sucessiva e de Newton-Raphson a 
fim de combinar as melhores vantagens de ambos, mantendo as características de boa convergência do 
Newton-Raphson com os requisitos de baixa memória e tempo de substituição dos regimes sucessivos. 
O sistema resultante de equações é resolvido empregando poucas variáveis efetivas, usando a maior 
parte possível das equações do modelo na forma de substituição para corrigir as demais variáveis, mas 
mantendo as características de convergência do Newton-Raphson. 
 
 
3.1 Método de Substituições Sucessivas e de Newton-Raphson 
 
 
Para descrever o método SNR, considera-se um sistema de equações não lineares: 
  0,...,...11 Nj xxxf  
  0,...,...1 Nji xxxf             (3.1) 
  0,...,...1 NjN xxxf  
 
O sistema de equações não-lineares 3.1 pode ser escrito em notação vetorial da seguinte forma: 
  0xf , onde  TNj xxxx ,...,...1  e  
T
Nj ffff ,...,...1 . 
 
O método de substituição sucessiva exige que cada uma das equações   0,...,...11 Nj xxxf  pode 
ser escrita na forma como  **11 ,...,,... Njjjj xxxxgx  , onde os asteriscos indicam valores anteriores. 
Iniciando com uma solução aproximada kx , a melhor solução 1kx  é obtida por um método iterativo, 
tais como: 
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 kNkNkikikk xxxxxgx ,,...,,... 111111    
 kNkNkikikiki xxxxxgx ,,...,,... 111111            (3.2) 
 kNkNkikikNkN xxxxxgx ,,...,,... 11111111    
 
Faz-se necessária adequada ordenação para a convergência. O sistema 3.2 foi empregado de 
forma análoga ao processo de Gauss-Seidel para equações lineares, com as variáveis atualizadas 
imediatamente após terem sido calculadas. Uma abordagem alternativa, análoga ao procedimento de 
Jordan, utiliza apenas os valores da iteração anterior, de modo que  kK xgx 1 . 
O método de Newton-Raphson pode ser obtido expressando-se a função f  em série de Taylor 
em torno de Kx  e negligenciando-se termos de segunda ordem e superior, levando-se à forma linear 
aproximada: 
   kK xfxxJ              (3.3) 
 
Onde J  corresponde à matriz jacobiana calculada no ponto kx : 
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Provavelmente, a melhor solução 1kx  é obtida após a resolução do sistema 3.3 como: 
 kkk xfJxx 11               (3.5) 
 
Seguindo-se uma prática já bem estabelecida, o cálculo das derivadas na matriz jacobiana é 
realizado de forma automática por meio de métodos numéricos aproximados, como a derivada 
numérica unilateral: 
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   
j
NjiNjji
j
i
x
xxxfxxxxf
x
f




 ,...,...,...,... 11
       (3.6) 
 
Para cada problema, o código exige a especificação da matriz de dimensão N e da função  xf , 
que é calculada em uma sub-rotina específica. De acordo com a equação 3.6, o método requer chamar a 
sub-rotina N+1 vezes por iteração, com argumentos  Nj xxx ,...,...1  e  Njj xxxx ,...,...1   para  
.,...1 Nj    Os incrementos jx  devem ser escolhidos suficientemente pequenos para que a derivada 
unilateral produza boas estimativas. Para minimizar problemas de convergência e, consequentemente, 
reduzir o número de iterações (pois se evita que a sub-rotina seja chamada N+1 vezes por iteração o 
que custaria um tempo maior em computação), foi adotado no presente trabalho uma metodologia que 
utiliza derivadas analíticas das equações de equilíbrio de fases da mistura água-amônia ao invés da 
derivada numérica unilateral. Ainda visando diminuir problemas de matrizes mal condicionadas, a 
solução do sistema linear por fatoração de Gauss utiliza pivoteamento parcial com troca de linhas 
baseada no peso relativo dos elementos. 
Um controle de resíduos pode ser utilizado para minimizar o risco de divergência quando as 
estimativas iniciais estão distantes das soluções reais. O resíduo total kf  de uma solução aproximada 
ky  é definida como a raiz quadrada da média de seus resíduos elementares. Se o resíduo aumenta de 
kx  para 1kx , a solução 1kx  é evitada e substituída por uma estimativa intermediária 
 
2
1
1

 
kk
k xxx  e dessa forma, um novo teste residual é realizado e assim continua sucessivamente, 
por cinco vezes.  
 
 
3.2 Método de Substituição Newton-Raphson (SNR) 
 
 
Dado o mesmo sistema não-linear apresentado na equação 3.1 com N variáveis, esparso, o 
primeiro passo no método de SNR é escolher um conjunto reduzido de n variáveis jx , que será 
renomeado por variáveis efetivas jy : 
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  11 yx j   
  22 yx j                (3.7) 
.......    ... 
  nnj yx   
 
Onde  ij  é uma função de reordenamento. As n variáveis  ijx  devem ser escolhidas de forma 
que as N-n variáveis restantes do conjunto inteiro possam ser obtidas explicitamente, na forma de 
substituição, rearranjando-se o sistema 3.1 de N-n equações: 
        njjnjnj xxgx ,...111    
          1122 ,,...   njnjjnjnj xxxgx           (3.8) 
.................................................. 
            111 ,...,,...  njnjnjjNjNj xxxxgx  
 
As identidades 3.7 e as equações de substituição 3.8 definem a função  yxx   que, para valores 
prescritos do conjunto reduzido de variáveis efetivas y, determina todo o conjunto das variáveis 
relevantes fisicamente x, enquanto satisfazem as equações de substituição. Para as n equações 
restantes, os valores prescritos de y e os valores correspondentes do conjunto inteiro x, fornecerão os 
seguintes resíduos, apresentados a seguir com os índices reajustados por conveniência de programação: 
          Njnjnjjj xxxxff ,...,,... 1111   
...................................................          (3.9) 
          Njnjnjjnjn xxxxff ,...,,... 11   
 
Esses resíduos são forçados a zerar no método de Newton-Raphson manipulando-se as variáveis 
efetivas y. Assim, o método de SNR consiste em escrever a sub-rotina para  yf  na forma   yxf , ou 
seja, primeiro calculando a função  yx  de acordo com as equações 3.7 e 3.8, e em seguida, calculando 
os resíduos por meio das equações 3.9.  
Do ponto de vista matemático, o método SNR caracteriza-se como um método de Newton-
Raphson puro de ordem n. Dessa forma, quando o conjunto de variáveis x, de dimensão N, pode ser 
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expresso em termos de um subconjunto y, de dimensão n<N, através de uma função explícita  yxx  , 
então, o sistema   0xf  pode ser exposto com um problema de dimensão n, na forma    0yxf , 
que é matematicamente idêntico ao   0yf . Em outras palavras, o processo de substituição 
empregando as N-n equações de substituição é interpretado como uma maneira de produzir a relação 
funcional dando um vetor f  de n-dimensão residual como uma função de n-dimensão do conjunto de 
variáveis efetivas y. Neste sentido, o novo método é apenas uma estratégia para reduzir a dimensão 
matemática do problema de Newton-Raphson, mantendo-se todas as informações físicas e evitando 
oportunidades para se cometer erros algébricos. 
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4 RELAÇÕES DE EQULÍBRIO DE FASES DA MISTURA ÁGUA AMÔNIA 
 
 
Uma revisão minuciosa sobre as equações termodinâmicas empregadas para misturas e soluções 
pode ser encontrada no trabalho realizado por RUITER (1986). 
As propriedades físicas da mistura água-amônia são avaliadas na forma de funções analíticas a 
fim de estabelecer uma análise computacional sistemática e eficiente do processo de absorção.  
As equações de estado termodinâmico para a mistura água-amônia propostas por SCHULZ 
(1972) são limitadas a uma pressão máxima de 25bar, de modo que a sua aplicação para estudo de 
bombas de calor fica restrita. Dessa forma, neste trabalho, essas relações termodinâmicas foram 
reproduzidas de acordo com a formulação proposta por ZIEGLER e TREPP (1984), os quais 
propuseram uma nova correlação de propriedades de equilíbrio para a mistura água-amônia para 
projeto e testes de unidades de absorção, e especialmente, para bombas de calor.  
As equações de estado baseiam-se no modelo proposto por Schulz, no entanto, através da 
modificação de algumas relações, a faixa de temperatura foi ampliada para 500K e a faixa de pressão 
para 50bar. A formulação envolve funções entre os potenciais químicos das substâncias e duas 
equações fundamentais para a energia livre de Gibbs, as quais através de condições de equilíbrio 
termodinâmico da mistura são derivadas uma série de equações como função da temperatura, pressão e 
concentração, sendo uma equação para a fase líquida e a outra para a fase vapor. Portanto, uma vez 
definidas as propriedades iniciais pressão, temperatura e concentração da mistura para uma de suas 
fases, fica estabelecido o estado termodinâmico desta e através da utilização das funções de Gibbs, 
obtém-se para cada substância em cada fase, dentre outras propriedades, as entalpias específicas do 
vapor e do líquido e os potenciais químicos a partir de três quaisquer propriedades termodinâmicas 
independentes da mistura na fase líquida ou vapor. Na condição em que a mistura estiver no estado 
saturado, apenas duas propriedades são suficientes para definir seu estado termodinâmico. 
Segundo ZIEGLER e TREPP (1984), Shulz (1972) utilizou duas equações da energia livre de 
Gibbs como equações fundamentais separadas para as fases de líquido, onde considera uma mistura 
real, e para a fase vapor, em que considera uma mistura ideal de gases reais, pelo que o termo de 
energia livre em excesso não é visto para a equação do vapor. Geralmente, estas equações são 
apresentadas através de relações termodinâmicas das substâncias puras quando são misturadas, e neste 
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caso, a mistura será composta de dois componentes ou substâncias puras. As equações são combinadas 
pelas seguintes condições de equilíbrio termodinâmico de fases:  
 
vl TT  , vl pp  , v OH
l
OH 22
  , vNH
l
NH 33
          (4.1) 
 
Em que T  é a temperatura em K, p  pressão em bar e   é o potencial químico em kJ.kmol-1. 
Para as condições de saturação, as sub-rotinas de Newton-Raphson com derivadas numéricas pré-
existentes no código computacional desenvolvido por FIGUEIREDO et al. (2006) foram substituídas 
por sub-rotinas com derivadas analíticas das funções de Gibbs com valores arbitrados iniciais 
adequados que impõem a igualdade entre os potenciais químicos de cada componente nas fases líquida 
e vapor, resultando em relações de equilíbrio líquido-vapor nos seguintes modos:  
 
),( ypTT sat , ),( ypxx sat , ),( xpTT sat , ),( xpyy sat , ),( Tpxx sat , ),( Tpyy sat . 
 
Em que x  é a concentração de amônia na fase líquida e y  a concentração de amônia na fase 
vapor. 
A energia livre de Gibbs ( g ) para as fases de líquido e vapor foi determinada a partir das 
equações desenvolvidas por ZIEGLER e TREPP (1984), que é a soma das contribuições dos 
componentes puros, a energia livre ideal de mistura e do excesso de energia livre. Dessa forma, tem-se: 
Para a fase líquida: 
 
              xpTE
l
pTNHpT
l
OH
l
xpT gxxxxRTxggxg ,,,,,, ln1ln11 32     (4.2) 
 
A equação de estado para substâncias puras na fase líquida é dada como segue: 
 
 
      
 
OH
T
T
l
p
T
T
l
p
l
pT
l
pT
l
pT
pp
a
ppTaTaadT
T
c
TdTcTsh
g
2
00
0000
2
2
0
2
2
0
2
431,,
,



















  (4.3) 
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Em que o calor específico molar em pressão constante ( pc ) é dado por: 
 
 
2
321, 0
TbTbbc l pTp             (4.4) 
 
O calor específico líquido à pressão constante é calculado através de polinômio e pode ser 
assumido como sendo de segunda ordem da temperatura de acordo com a equação 4.4. Os coeficientes 
deste polinômio, assim como os coeficientes da energia livre de excesso podem ser consultados no 
apêndice A. Substituindo 4.4 na equação 4.3, as seguintes equações 4.5 e 4.6, respectivamente para a 
água e amônia, foram obtidas para os componentes puros em fase líquida. 
 
 
         
   
    
OH
l
pT
l
pT
l
pTOH
pp
appTaTaa
TT
b
TTb
T
T
bT
TT
b
TT
b
TTbTsh
g
2
0000
2
2
2
ln
32
2
0
2
20
2
431
2
0
23
02
0
1
3
0
332
0
22
01,,
,



























 

























   (4.5) 
 
 
 
         
   
    
3
0000
3
2
2
ln
32
2
0
2
20
2
431
2
0
23
02
0
1
3
0
332
0
22
01,,
,
NH
l
pT
l
pT
l
pTNH
pp
appTaTaa
TT
b
TTb
T
T
bT
TT
b
TT
b
TTbTsh
g



























 

























   (4.6) 
O excesso de energia livre de Gibbs molar ( Eg ) para misturas líquidas é definido como: 
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   
 
 
 
 










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














































2
1615
1413
2
2
1211
10987
65
4321
,,
12
3
12
1
T
e
T
e
peex
T
e
T
e
Tpeepee
x
T
e
T
e
Tpeepee
xxg xpTE  (4.7) 
 
Para a fase vapor: 
 
            yyyyRTyggyg
v
pTNHpT
v
OH
v
ypT ln1ln11 ,,,, 32      (4.8) 
 
A equação para a energia livre de Gibbs é definida por: 
 
 
   
 



















































12
0
3
0
11
0
3
0
11
3
4
12
0
0
11
0
0
1134
0
0
3
0
0
3201
0
,,
,
1112
3
111234
ln
0
0
0
0
0000
T
Tp
T
p
T
pc
T
Tp
T
p
T
p
c
T
Tp
T
p
T
p
cppc
p
p
RTdT
T
c
TdTcTsh
g
T
T
v
p
T
T
v
p
v
pT
v
pT
v
pT   (4.9) 
 
Em que o calor específico molar em pressão constante na fase vapor ( vpc ) é dado por: 
 
2
321
0 TdTddc
v
Tp
            (4.10) 
 
Substituindo 4.10 na equação 4.9, os componentes puros na fase vapor para a água e amônia 
foram obtidos pelas equações 4.11 e 4.12, respectivamente. 
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 
         
   
 
OH
v
pT
v
pT
v
pTOH
T
Tp
T
p
T
pc
T
Tp
T
p
T
p
c
T
Tp
T
p
T
p
cppc
p
p
RT
TT
d
TTd
T
T
dT
TT
d
TT
d
TTdTsh
g
2
0000
2
12
0
3
0
11
0
3
0
11
3
4
12
0
0
11
0
0
113
4
0
0
3
0
0
3201
0
2
0
23
02
0
1
3
0
332
0
22
01,,
,
1112
3
1112
34ln
2
ln
32






































































   (4.11) 
 
 
 
         
   
 
3
0000
3
12
0
3
0
11
0
3
0
11
3
4
12
0
0
11
0
0
113
4
0
0
3
0
0
3201
0
2
0
23
02
0
1
3
0
332
0
22
01,,
,
1112
3
1112
34ln
2
ln
32
NH
v
pT
v
pT
v
pTNH
T
Tp
T
p
T
pc
T
Tp
T
p
T
p
c
T
Tp
T
p
T
p
cppc
p
p
RT
TT
d
TTd
T
T
dT
TT
d
TT
d
TTdTsh
g






































































   (4.12) 
 
O estado  00 , pT  para que os mesmos resultados de energia livre em ambas as fases de líquido e 
vapor representa um ponto na curva de pressão de vapor. Para converter as equações acima para a 
forma adimensional (representado pelo subscrito R), definem-se as seguintes propriedades 
termodinâmicas reduzidas: 
BR
B
R TTT
T
T
T .             (4.13) 
BR
B
R ppp
p
p
p .             (4.14) 
B
RB
R TR
g
g
RT
g
g .            (4.15) 
Rcc
R
c
c
Rpp
p
Rp
             (4.16) 
 87 
 
 
Rss
R
s
s RR              (4.17) 
BR
B
R RThh
RT
h
h             (4.18) 
 
Os valores das constantes são KTB 100 , barpB 10  e 
11314,8  KkJkmolR . 
 
Para a fase líquida: 
 
Substituindo a equação 4.13 em 4.2 tem-se: 
 
         xpTEBR
l
pTNHpT
l
OH
l
xpT gwTRTxggxg ,,,,,, .1 32        (4.19) 
 
Em que: 
 
    xxxxw ln1ln1             (4.20) 
 
Substituindo a equações 4.14 e 4.15 em 4.19, obtém-se: 
 
 
 
      BxpTRBRB
l
pTRB
pT
l
RB
l
R RTgwRTTRTxgRTgxRTg RRERRNH
RR
OHxRpRT
,,,
,
.1
32,,
   (4.21) 
 
Depois de adequada simplificação de 4.21 tem-se a equação 4.22 na forma adimensional da 
energia livre para mistura líquida: 
 
 
 
   
    
  






 

xpTR
R
l
pTR
pT
l
R
l
R
RRE
RRNH
RR
OH
xRpRT g
xxxxTxggx
g
,,
,
,
ln1ln1.1
32
,,
   (4.22) 
 
O termo  xpTR RREg ,,  da equação 4.22, tem a forma adimensional apresentada pela equação 4.23: 
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 
   
    
   


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
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











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



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








2
1615
1413
22
2
1211
10987
2
65
4321
2
.12
12
,,
RR
R
RR
RRR
RR
RRR
R
T
E
T
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T
E
T
E
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T
E
T
E
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g
xRpRTE
   (4.23) 
 
Utilizando as equações 4.13, 4.14, 4.15, 4.16, 4.17, 4.18 e usando as constantes BT , Bp  e R  nas 
equações 4.5 e 4.6, tem-se em termos de variáveis adimensionais: 
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  (4.24) 
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Em que o calor específico na forma adimensional é dado pela equação 4.26: 
 
 
 
2
321
0,
RR
l
p TBTBBc
RpRTR
           (4.26) 
 
Para a fase vapor: 
Substituindo 4.13 e 4.15 na equação 4.8, obtém-se: 
  
 
 
   
     ylnyylnyRTTRTygRTgyRTg BRB
v
p,TRB
p,T
v
RB
v
R RRNH
RR
OHy,Rp,RT
111
32
 
 
 
 
   
    ylnyylnyTyggyg R
v
p,TR
p,T
v
R
v
R RRNH
RR
OHy,Rp,RT
 111
32
   (4.27) 
 
O estado  RR pT ,  das equações acima é definido para a forma adimensional para as 
propriedades termodinâmicas reduzidas. 
Substituindo 4.13, 4.14, 4.15, 4.16, 4.17, 4.18 e usando as constantes BT , Bp  e R  nas equações 
4.11 e 4.12, tem-se a seguinte adimensionalização: 
 
     
   
 
OHR
RR
R
R
R
R
R
RR
R
R
R
R
R
RR
R
R
R
R
RR
R
R
R
RRRR
R
R
R
RRRRRR
v
RR
v
R
v
pTR
T
Tp
T
p
T
pC
T
Tp
T
p
T
p
C
T
Tp
T
p
T
p
CppC
p
p
T
TT
D
TTD
T
T
DT
TT
D
TT
D
TTDsTh
g
RROH
2
2
12
0
3
0
11
0
3
0
11
3
4
12
0
0
11
0
0
113
4
0
0
3
0
0
3201
0
2
0
23
02
0
1
3
0
332
0
22
0100
,
1112
3
1112
34ln
2
ln
32






































































  (4.28) 
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 
     
   
 
3
3
12
0
3
0
11
0
3
0
11
3
4
12
0
0
11
0
0
113
4
0
0
3
0
0
3201
0
2
0
23
02
0
1
3
0
332
0
22
0100
,
1112
3
1112
34ln
2
ln
32
NHR
RR
R
R
R
R
R
RR
R
R
R
R
R
RR
R
R
R
R
RR
R
R
R
RRRR
R
R
R
RRRRRR
v
RR
v
R
v
pTR
T
Tp
T
p
T
pC
T
Tp
T
p
T
p
C
T
Tp
T
p
T
p
CppC
p
p
T
TT
D
TTD
T
T
DT
TT
D
TT
D
TTDsTh
g
RRNH






































































  (4.29) 
 
O procedimento realizado para a obtenção das derivadas analíticas das relações de equilíbrio 
líquido-vapor as quais foram implementadas através de sub-rotinas de Newton-Raphson é descrito a 
seguir: 
a) Condições de vapor saturado: para a sub-rotina nas condições de vapor saturado para a 
água e para a amônia, têm-se as seguintes relações de equilíbrio: 
 
),( ypTT sat               (4.30) 
 
),( ypxx sat              (4.31)
         
As relações 4.30 e 4.31 calculam, respectivamente, a temperatura e a concentração no líquido 
com a entrada da pressão e da concentração no vapor, conforme pode ser observado na figura 4.1. 
 
Figura 4. 1 - Entalpia versus concentração para cálculo da temperatura e concentração no líquido ou no vapor. 
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O potencial químico para a água na fase líquida pode ser expresso em função da energia livre de 
Gibbs: 
 
 
pT
l
xpTl
xpT
l
OH
x
g
xg
,
,,
,,2 









           (4.32) 
 
Reescrevendo o potencial químico na forma adimensional para a água líquida, tem-se: 
 
 
 
RR
xRpRT
xRpRTOH
pT
l
Rl
R
l
R
x
g
xg
,
,,
,,2 









          (4.33) 
 
Por definição, a derivada analítica da diferença de potencial químico para a água em função da 
temperatura adimensional é dada por: 
 
R
v
R
R
l
R
R
R
TTT
OHOHOH








222

           (4.34) 
 
A derivada do potencial químico na forma adimensional para a água líquida é obtida após a 
operação algébrica de forma separada do termo 
 
 
RR
xRpRT
xRpRT
pT
l
Rl
R
x
g
xg
,
,,
,, 









  da equação 4.33. Assim, 
tem-se: 
 
 
   
   
 
 

















































x
g
x
xx
x
xx
Tgg
x
g
xpTR
R
l
pTR
pT
l
R
pT
l
R
RRE
RRNH
RR
OH
RR
xRpRT
,,
,
,
,
1
ln1
1
1
11ln.1
.
32
,,
  (4.35) 
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A derivada do termo 
 
x
g xpTR RRE

 ,,
 resulta em: 
 
 
 
 
 
 
 
 













RpRT
RpRTRpRTRRE
fxxx
fxxfx
x
g xpTR
,
,,
3
23
2
2
1,,
1102416
16621
      (4.36) 
 
Em que: 
 
 
 
RR
RRR
T
E
T
E
TpEEpEEf
RpRT
65
43211 ,
        (4.37) 
 
 
 
2
1211
109872 ,
RR
RRR
T
E
T
E
TpEEpEEf
RpRT
        (4.38) 
 
  2
1615
14133 ,
RR
R
T
E
T
E
pEEf
RpRT
           (4.39) 
 
Multiplicando a equação 4.36 por x , tem-se: 
 
 
   
  
 
 
 
 
    



























RR
RpRTRpRT
RRNH
RR
OH
RR
xRpRT
pT
R
l
pTR
pT
l
R
pT
l
R
fxxxx
fxxxfxx
xxxTxgxg
x
g
x
,3
234
2
23
1
2
,
,
, 102416
662
ln1ln.
,,
32
,,
   (4.40) 
 
Subtraindo a equação 4.40 de 4.22, tem-se: 
 
 
 
 
 
 
 
 
   
l
R
pT
R
pT
l
R
pT
l
Rl
R OH
RR
RpRTRpRT
RR
OH
RR
xRpRT
xRpRT
fxxx
fxxfx
xTg
x
g
xg
2,,
2
,,
,,
,3
234
2
23
1
2
,
,
51612
34
1ln



























    (4.41) 
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A derivada de 
R
l
R
T
OH


2

 foi realizada de forma separada, uma vez que o termo 
 RROH pT
l
Rg
,2
 de 4.41 
é definido pela equação 4.28, tem-se: 
 
 
   



























RRRR
RR
R
R
R
R
RR
l
R
l
R
ppTATA
TBTB
TB
TB
T
T
BBTBTBBs
T
g R
RpRTOH
043
2
03
2
3
02
2
0
11
2
3210
2
22
3
2ln
,2  
 
     
    




















RRRR
R
R
RRRR
l
R
l
R
ppTATA
T
T
BTT
B
TTBs
T
g
RRpRTOH
043
0
1
2
0
23
020
2
ln
2
,2     (4.42) 
 
Finalmente, a derivada 
R
l
R
T
OH


2

 resulta em: 
   
     
 
 
OHRR
RR
R
RR
R
RRRR
R
R
RRRR
l
R
l
R
xxx
T
E
T
E
xx
T
E
T
E
pEE
x
T
E
T
E
pEE
xppTATA
T
T
BTT
B
TTBs
T
R
OH
2
2
234
3
16
2
15
23
3
12
2
11
109
2
3
6
2
5
43
043
0
1
2
0
23
020
51612
2
34
2
2
1ln2
ln
2










































































    (4.43) 
 
O potencial químico para a água na fase vapor pode ser expresso pela energia livre de Gibbs da 
seguinte forma: 
 
 
p,T
v
y,p,Tv
y,p,T
v
OH
y
g
yg











2
           (4.44) 
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A adimensionalização da equação 4.44 resulta em: 
 
 
 
RR
RR
RROH
p,T
v
y,p,TRv
y,p,TR
v
R
y
g
yg











2
          (4.45) 
 
Para determinar 
R
v
R
T
OH


2

, resolveu-se separadamente a derivada do termo 
 
RR
RR
p,T
v
y,p,TR
y
g










da 
equação 4.45, logo: 
 
 
   
   
 



























y
yyln
y
yyln.
.Tgg
y
g
R
v
p,TR
p,T
v
R
p,T
v
y,p,TR
RRNH
RR
OH
RR
RR
1
1
1
1
111
32
  (4.46) 
Multiplicando a equação 4.46 por y, tem-se: 
 
 
   
  ylnyln.yTygyg
y
g
.y R
v
p,TR
p,T
v
R
p,T
v
y,p,TR
RRNH
RR
OH
RR
RR 










1
32
   (4.47) 
 
Subtraindo a equação 4.47 de 4.27, tem-se: 
 
 
 
 
  vRR
p,T
v
R
p,T
v
y,p,TRv
R OH
RR
OH
RR
RR
y,Rp,RT
yTg
y
g
.yg
22
1 










      (4.48) 
 
A derivada da equação 4.48 realizada por partes resulta em: 
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 
   




























































12
0
3
0
12
3
4
12
0
0
1234
0
0
42
0
0
1
2
0
23
020
,
3
11
113ln
ln
2
2
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
RRRR
v
R
R
v
pTR
T
p
T
pC
T
p
T
p
C
T
p
T
p
C
p
p
T
T
DTT
D
TTDs
T
g
RROH
   (4.49) 
 
  
 y
T
yT
R
R 


1ln
1
            (4.50) 
 
A derivada 
R
v
R
T
OH


2

 resulta em: 
 
   
 
OH
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
RRRR
v
R
R
v
R
y
T
p
T
pC
T
p
T
p
C
T
p
T
p
C
p
p
T
T
DTT
D
TTDs
T
OH
2
2 1ln
3
11
113ln
ln
2
12
0
3
0
12
3
4
12
0
0
1234
0
0
42
0
0
1
2
0
23
020



















































































  (4.51) 
 
O potencial químico para a amônia líquida pode ser descrito em função da energia livre de 
Gibbs: 
   
 
pT
l
xpTl
xpT
l
NH
x
g
xg
,
,,
,, 13 









          (4.52) 
 
A forma adimensional do termo  
l
xpTg ,,  para componente puro na fase líquida já foi obtida pela 
equação 4.22 e, portanto, a equação 4.52 pode ser expressa da seguinte forma adimensional: 
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 
   
RR
xRpRT
xRpRTNH
pT
l
Rl
R
l
R
x
g
xg
,
,,
,,3
1










         (4.53) 
 
A derivada analítica da diferença de potencial químico da amônia em função da temperatura por 
definição: 
 
R
v
R
R
l
R
R
R
TTT
NHNHNH








333

           (4.54) 
 
A derivada 
 
x
g lR xRpRT


,,
 foi calculada anteriormente para a água líquida e pode ser reescrita para a 
amônia líquida da seguinte forma: 
 
 
   
  
 
 
 
 
 
  



























RpRT
RpRTRpRT
RRNH
RR
OH
RR
xRpRT
fxxx
fxxfx
xxTgg
x
g
R
l
pTR
pT
l
R
pT
l
R
,
,,
32
,,
3
23
2
2
1
,
,
,
1102416
16621
ln1ln.
    (4.55) 
 
Os termos 
 RpRT
f
,1
, 
 RpRT
f
,2
 e 
 RpRT
f
,3
 estão definidos pelas equações 4.37, 4.38 e 4.39, 
respectivamente. 
Multiplicando a equação 4.55 por  x1 , tem-se: 
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1   (4.56) 
 
Realizando a soma das equações 4.22 e 4.56 obtém-se o potencial químico para a amônia líquida: 
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    (4.57) 
 
O termo  
l
pTR RRNH
g ,
3
 está definido pela equação 4.25 empregada para a amônia líquida. Dessa 
forma, a derivada de 4.25 em função da temperatura adimensional tem a seguinte forma: 
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Para obter 
R
l
R
T
NH


3

 é necessário realizar a derivada dos seguintes termos da equação 4.57: 
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Substituindo as equações 4.58, 4.59, 4.60, 4.61 e 4.62 em 4.57, tem-se: 
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Por definição, o potencial químico para a amônia na fase vapor em função da energia livre de 
Gibbs: 
   
 
p,T
v
y,p,Tv
y,p,T
v
NH
y
g
yg










 1
3
          (4.64) 
 
A equação 4.64 na forma adimensional resulta em: 
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Resolvendo a derivada 
R
v
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
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
 da equação 4.65 de forma separada, tem-se: 
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Multiplicando a equação 4.66 por  y1 : 
 
   
 
 
   
       





















ylnyylny.T
gygy
y
g
.y
R
v
p,TR
p,T
v
R
p,T
v
y,p,TR RRNH
RR
OH
RR
RR
111
11
1 32     (4.67) 
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Para obter a equação para o potencial químico da amônia na fase vapor soma-se 4.67 com 4.27, 
resultando em: 
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Fazendo 
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
, tem-se: 
 
   
3
3
ln
3
11
113ln
ln
2
12
0
3
0
12
3
4
12
0
0
1234
0
0
42
0
0
1
2
0
23
020
NHR
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
R
RRRR
v
R
R
v
R
y
T
p
T
pC
T
p
T
p
C
T
p
T
p
C
p
p
T
T
DTT
D
TTDs
T
NH




























































    (4.69) 
 
A derivada analítica da diferença de potencial químico da água em função da concentração no 
líquido é dada por: 
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           (4.70) 
O potencial químico para a água líquida foi determinado anteriormente e apresentado pela 
equação 4.41. Dessa forma, fazendo as derivadas de 4.70, tem-se: 
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A derivada analítica da diferença de potencial químico da amônia em função da concentração no 
líquido é dada por: 
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O potencial químico para a amônia líquida foi determinado anteriormente e apresentado pela 
equação 4.57. Dessa forma, fazendo as derivadas de 4.73, tem-se: 
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b) Condições de líquido saturado: para a sub-rotina nas condições de líquido saturado para a 
água e amônia, têm-se as seguintes relações de equilíbrio: 
 
),( xpTT sat              (4.76) 
 
),( xpyy sat              (4.77) 
 
Através das relações de equilíbrio de fases 4.76 e 4.77, pode-se determinar, respectivamente, a 
temperatura e a concentração no vapor com dados de entrada de pressão e de concentração no líquido.  
Dessa forma, a derivada analítica da diferença de potencial químico da água em função da 
concentração no vapor é dada por: 
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A derivada analítica da diferença de potencial químico da amônia em função da concentração no 
vapor é dada por: 
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c) Condições de saturação da mistura água-amônia: a sub-rotina nas condições de 
saturação da mistura água-amônia calcula a concentração no líquido e no vapor a partir de dados de 
entrada como pressão e temperatura. As seguintes relações de equilíbrio são válidas: 
 
),( Tpxx sat              (4.84) 
 
),( Tpyy sat              (4.85) 
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Figura 4. 2 - Entalpia versus concentração para cálculo da concentração no líquido e no vapor. 
 
 
As derivadas analíticas para a diferença de potencial químico para as condições 4.84 e 4.85 
foram calculadas anteriormente e são apresentadas pelas equações 4.71 e 4.72 para a água em função 
da concentração no líquido, 4.74 e 4.75 para a amônia em função da concentração no líquido, 4.79 e 
4.80 para a água em função da concentração no vapor, 4.82 e 4.83 para a amônia em função da 
concentração no vapor. 
 
As demais propriedades termodinâmicas, como por exemplo, o volume específico molar, a 
entalpia molar e a entropia molar, são calculados em função da energia livre de Gibbs.  
Para a fase líquida: 
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Para a fase vapor: 
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As entalpias para as fases de líquido e vapor para cada ponto das três configurações de sistemas 
de absorção modeladas foram calculadas pelas relações:  PTlPTPTllPT xTphh ,., , 
 PTvPTPTvvPT yTphh ,., . 
No apêndice A (tabela A.1) são apresentados os resultados da comparação entre o número de 
iterações das sub-rotinas de propriedades termodinâmicas da mistura água-amônia as quais foram 
implementadas no código computacional com derivadas analíticas para substituição das sub-rotinas 
com derivadas numéricas pré-existentes no programa inicial. Estas derivadas calculam as temperaturas 
e concentrações da água e amônia nas fases de líquido e vapor pela igualdade entre os potenciais 
químicos desses componentes entre as fases.  
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5 MODELAGEM TEÓRICA 
 
 
Neste capítulo são mostrados os modelos físicos das três configurações de ciclo de absorção, 
bem como a descrição da formulação matemática empregada, as relações termodinâmicas utilizadas 
para cada ponto do sistema e as equações de transferência de calor adotadas para os equipamentos.  
Os sistemas de absorção propostos para o condicionamento de ar para os setores residencial e 
comercial utilizam a mistura água-amônia como solução de trabalho e possuem uma capacidade 
projetada de 7,1kW de resfriamento. Outra característica fundamental nestes sistemas é o uso do ar 
como meio de resfriamento do absorvedor, condensador e condensador de refluxo, ao invés de água 
por meio de uma torre de resfriamento o que encarece o projeto e não é prático ou economicamente 
viável para pequenas e médias unidades de absorção. Segundo VELÀZQUEZ et al. (2002), com o 
resfriamento a ar, os custos de manutenção e operação relacionados a torre de resfriamento são 
eliminados (como por exemplo, custos envolvendo a limpeza mecânica e química o que tende a 
compensar a diminuição da eficiência do sistema em consequência do resfriamento a ar), bem como a 
exigência do espaço necessário para estas unidades.  
Este trabalho consiste em uma continuidade do código computacional desenvolvido por 
FIGUEIREDO et al. (2006) para simulação de um sistema de refrigeração por absorção de simples 
estágio água-amônia, onde foram utilizadas equações de transferência de calor em termos de 
parâmetros globais estimados de transferência de calor para os trocadores de calor com ênfase no 
estudo da coluna de retificação. Este código foi aperfeiçoado por MAKIYAMA (2008) para aplicações 
de refrigeração para a produção de gelo através da utilização de fonte térmica proveniente de gás de 
escape de motor diesel. A coluna de retificação contempla transferências de calor e massa através do 
conceito de eficiência de retificação. Em relação ao código computacional desenvolvido por 
FIGUEIREDO et al. (2006), foram realizadas algumas alterações e acrescidos os trocadores de calor 
necessários para a simulação de duas configurações da moderna proposta de ciclos de absorção GAX: 
uma configuração GAX padrão com absorvedor de dois estágios e gerador de dois estágios com a 
inclusão de dois trocadores de calor e outra com absorvedor de três estágios e gerador de dois estágios 
com a adição de três trocadores de calor, bem como as equações de transferência de calor em termos de 
parâmetros globais estimados de transferência de calor para relacionar às diferenças efetivas de 
temperatura, empregando os métodos da Diferença de Temperaturas Média Logarítmica e da 
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Efetividade e equações de conservação de massa, de massa de amônia e de energia para cada ponto dos 
equipamentos dos ciclos GAX. 
O código computacional foi elaborado para ser executado em dois modos de operação: de projeto 
e simulação. O primeiro modo foi utilizado para calcular o porte de cada trocador de calor dos sistemas 
de refrigeração e o segundo empregado para prever o desempenho termodinâmico dos ciclos em 
condições de operação variadas dos sistemas.    
As condições de operação para as três configurações de ciclos de absorção foram definidas para 
aplicações em sistemas de ar condicionado. 
O algoritmo de cálculo que inclui as equações de modelagem teórica e o método de Substituição 
Newton-Raphson utilizados para a simulação das três configurações de ciclos de absorção estudadas, 
foram implementados utilizando a linguagem de programação Pascal com compilação realizada em 
Delphi (denominada Object Pascal / Delphi que é uma linguagem semelhante à básica Pascal, porém 
acrescida de códigos novos sendo recomendada para projeto de programas de grande porte). A escolha 
da linguagem foi principalmente por ser estruturada, possuir boa acuidade e facilidade no aprendizado 
para programação, uma vez que é fortemente tipada, ou seja, a linguagem força o programador a 
declarar variáveis com o tipo de dado que ela realmente irá armazenar, e dessa forma, ajuda a manter 
códigos bem feitos. 
Todas as três configurações de ciclos de absorção modeladas são formuladas sob as seguintes 
hipóteses: 
 Não há variações na energia cinética e potencial entre as entradas e saídas dos fluxos; 
 As perdas de pressão devido ao atrito nos trocadores de calor e nos dutos do ciclo são 
negligenciadas, exceto através das válvulas de expansão e de solução; 
 O fluxo através de todos os componentes do ciclo está em regime permanente, ou seja, não 
existe acúmulo de massa ou energia no interior do volume de controle; 
 A solução na fase líquida é incompressível; 
 As soluções estão em equilíbrio nas saídas do absorvedor e gerador e elas estão nas 
temperaturas de saída das substâncias de trabalho; 
 Na saída do condensador, tem-se amônia líquida saturada à temperatura de condensação, 
ou seja, a pressão do condensador é a pressão de equilíbrio correspondente a 
concentração de refrigerante e a temperatura de condensação; 
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 A condição do refrigerante na saída do evaporador é vapor saturado, e a pressão do 
evaporador é a pressão de saturação na temperatura do evaporador; 
 Na saída do gerador, o líquido e vapor estão em condições de saturação na temperatura do 
gerador; 
 Durante o processo de condensação na coluna de retificação, o líquido e vapor estão em 
condições de saturação; 
 Não há acúmulo de água no evaporador. 
 
 
5.1 Ciclo de absorção simples estágio 
 
 
A figura 5.1 apresenta o fluxograma simplificado do sistema simulado que consiste em um 
sistema de refrigeração de simples estágio com três modificações em relação ao sistema básico: a 
adição de equipamentos, tais como, subresfriador de amônia líquida entre o condensador e o 
evaporador, trocador de calor de solução entre o gerador e o absorvedor e a coluna de retificação 
acoplada na seção superior do gerador.  
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Figura 5. 1 - Fluxograma simplificado da primeira configuração de ciclo de refrigeração por absorção simulada. 
 
As equações termodinâmicas utilizadas para a conservação de massa total, de massa de amônia 
(relação entre a massa de amônia e a massa total que constituem a mistura, dispensando-se a 
transformação qualitativa de NH3 em NH4OH que ocorre pela dissolução) e de energia em escoamento 
unidimensional, são respectivamente: 
 
 
s
s
e
e mm
dt
md ..
.
            (5.1) 
 
s
ss
e
ee cmcm
dt
xmd
.
..
.
           (5.2) 
 















s
s
s
ss
e
e
e
ee gz
V
hmgz
V
hmWQ
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Ed
22
22..
.
     (5.3) 
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Onde 
.
m é a vazão em massa, x é a concentração em massa, 
.
E  é a energia, 
.
Q  é a taxa de calor, 
.
W  o trabalho, h é a entalpia, V  a velocidade, g  a aceleração de gravidade, z a elevação, c  a 
concentração, e  é entrada e s  saída. 
Como a operação do ciclo ocorre em regime permanente e assumindo-se desprezíveis as 
variações na energia potencial e cinética, as equações 5.1, 5.2 e 5.3 podem ser simplificadas da 
seguinte forma: 
 
 
s
s
e
e mm
..
             (5.4) 
 
s
ss
e
ee cmcm
..
            (5.5) 
 
s
ss
e
ee hmhmQW
.
.
...
           (5.6) 
 
As equações 5.4, 5.5 e 5.6 serão aplicadas em volumes de controle para cada componente do 
ciclo representado pela figura 5.1. Em trocadores de calor não existem trabalhos e nem meios para a 
realização de trabalhos (trabalho de eixo, trabalho elétrico, etc.). Foram utilizadas unidades molares 
durante os cálculos no conjunto principal do código, no entanto, os resultados são convertidos para 
valores em unidades de massa após o seu processamento. 
As equações utilizadas no código computacional para a formulação matemática de transferência 
de calor dos trocadores de calor do ciclo são definidas pelos métodos da Diferença de Temperaturas 
Média Logarítmica para os trocadores de calor de solução interna e da Efetividade para os trocadores 
de calor que interagem com o fluido externo, as quais são expressas pelas equações 5.7 e 5.9, 
respectivamente. 
 
 
oequipamentLMoequipamentoequipament
TUAQ 
.
         (5.7) 
 
Para trocadores de calor do tipo fluxo em contracorrente, o parâmetro 
oequipamentLM
T  corresponde 
a: 
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oequipament
oequipament
poequipament TcmQ 






..
         (5.9) 
 
Onde U  é o coeficiente global de transferência de calor, A  área de transferência de massa ou 
calor, T  a temperatura,   é a efetividade e pc calor específico. Os subscritos q  e f  referem-se à 
quente e frio, respectivamente. 
Para todos os trocadores de calor que trocam calor com o fluido externo, considera-se a razão 
entre as taxas de capacidades caloríficas, 0 cr
C
C
cr
máx
mín , e consequentemente, pmín cmC
.
 . Assim, 
para o cálculo da efetividade ( ), tem-se: 
 







 

mínC
UA
exp1             (5.10) 
Onde mínC  corresponde à corrente de menor capacidade calorífica entre dois fluxos e máxC  a 
capacidade calorífica horária máxima. 
A utilização do método da Efetividade (equação 5.9) implica na redução do número de 
incógnitas do sistema, uma vez que se evita introduzir as temperaturas de saída dos fluidos externos 
como variáveis do sistema. Nos trocadores de calor que interagem com o fluido externo: condensador, 
evaporador, absorvedor, gerador e o condensador de refluxo há mudança de fase a temperatura 
constante. Como pode ser observada pela equação 5.10, a efetividade ( ) desses trocadores de calor 
depende inteiramente das dimensões do trocador de calor representado pelo parâmetro (UA) e da taxa 
de capacidade térmica do fluido externo ( pcm
.
). Dessa forma, o produto ( pcm
.
 ) da equação 5.9 pode 
ser considerado conhecido e pode-se estimar e calcular a partir dele, o parâmetro global de 
transferência de calor (UA) para cada equipamento. 
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5.1.1 Condensador 
 
 
 
Este equipamento consiste em um trocador de calor onde o vapor de amônia proveniente do 
gerador é condensado, ou seja, calor é removido do vapor de refrigerante quente, através de 
resfriamento a ar ou a água, sem que ocorra variação da concentração dessa mistura. Assim, existem 
dois tipos de condensadores categorizados em função do método de resfriamento: resfriado a ar e 
resfriado a água. Os condensadores resfriados a água na maioria das vezes utilizam torres de 
resfriamento. A maioria dos aparelhos de ar condicionado comerciais ou residenciais é resfriada a ar. 
Esses tipos de condensadores devem necessariamente estar localizados fora do espaço refrigerado Por 
exemplo, o condensador pode ser colocado no telhado ou numa plataforma externa ao nível do solo. 
Nesta modelagem, considera-se que o vapor de amônia chega ao condensador no estado saturado 
e sai no estado de amônia líquida saturado à pressão do condensador. O condensador foi tratado como 
volume de controle para aplicações de equações termodinâmicas e de transferência de calor. Foi 
utilizada uma formulação de transferência de calor baseada no método da efetividade para o cálculo do 
calor trocado entre o vapor de amônia se condensando e o fluido de resfriamento. As variáveis efetivas 
são: 1p , 1y , 
vT1  e 1v . Como fluido de resfriamento, utilizou-se ar ambiente. O método da efetividade 
exige apenas as temperaturas de entrada no condensador, quando se considera calor específico a 
pressão constante, como é o caso do fluido de resfriamento. Portanto, para esse método, as condições 
de saída do ar de resfriamento são desnecessárias. O volume de controle (V.C.) analisado é apresentado 
na figura 5.2. 
 
Figura 5. 2 - Volume de controle do condensador. 
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A conservação de massa total e de massa de amônia pode ser expressa respectivamente como: 
 
21 lv                (5.11) 
21 xy                (5.12) 
 
As equações 5.11 e 5.12 são utilizadas como equações de substituição no código computacional. 
 
A conservação de energia aplicada na solução interna leva à equação 5.13: 
lv
CO
hlhvQ 2211
.
             (5.13) 
Aplicando o método da efetividade, tem-se: 
 
 arl
CO
pCO TTcmQ 





 2
..
            (5.14) 
 
A transferência de calor entre o vapor de amônia e o ar é dada por: 
 
 
efeqmín TTCQ ,,
.
.               (5.15) 
 
Em que mínC  refere-se à corrente de menor capacidade térmica horária entre as duas correntes de 
fluidos envolvidas. Como está ocorrendo mudança de fase, o valor de mínC  refere-se à corrente de 
fluido de resfriamento. Logo, arbitrando o valor para   o produto (UA) pode ser calculado a partir da 
equação 5.16 da efetividade: 
 







 

mínC
UA
exp1             (5.16) 
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A equação 5.13 é utilizada como equação de resíduo no método de Substituição-Newton-
Raphson, enquanto que as equações 5.11, 5.12, 5.13, 5.14, 5.15 e 5.16 são usadas como equações de 
substituição para projeto e simulação do sistema de refrigeração.  
Na saída do condensador assume-se amônia líquida em condições de saturação, logo: 
 
 222 , xpTT sat
l               (5.17) 
 
As entalpias em cada ponto são determinadas explicitamente por: 
 
 2222 ,, xTphh lll              (5.18) 
 1111 ,, yTphh vvv              (5.19) 
 
 
5.1.2 Válvulas de expansão e de solução 
 
 
Nos dispositivos de expansão ocorre o processo de estrangulamento onde o fluido refrigerante 
que escoa na linha encontra uma restrição que causa uma queda abrupta na pressão do escoamento, 
comumente com mudança de fase. Normalmente há algum aumento da velocidade do escoamento na 
restrição, mas tanto a energia cinética à montante como à jusante da restrição são pequenas e podem 
ser desprezadas. A realização de trabalho nesses dispositivos é nula e a variação de energia potencial 
também não é significativa. Na maioria dos casos isso ocorre tão rapidamente, e num espaço tão 
pequeno, que não há tempo suficiente nem uma área grande o bastante para que ocorra uma 
transferência de calor significativa. Dessa forma, os únicos termos que restam da equação 5.3 são as 
entalpias de entrada e saída e, consequentemente, o processo de estrangulamento em regime 
permanente é aproximadamente uma queda de pressão a entalpia constante.  
Na válvula de expansão ocorre escoamento bifásico concorrente, pois durante o processo de 
queda de pressão do condensador para a do evaporador, parte do líquido se vaporiza. Como variável 
efetiva foi usada a temperatura lT3 . A figura 5.3 mostra os volumes de controle (V.C.1) para a válvula 
de expansão e (V.C. 2) para a válvula de solução. 
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Figura 5. 3 - Volumes de controle das válvulas de expansão e de solução. 
 
 
O balanço de massa total, de amônia e a conservação de energia para as válvulas de expansão e 
de solução são respectivamente: 
 
Para V.C. 1: 
443 vll                (5.20) 
444433 yvxlxl              (5.21) 
vll hvhlhl 444433              (5.22) 
 
Para V.C. 2: 
1211 ll                (5.23) 
1211 xx                (5.24) 
ll hh 1211                (5.25) 
 
As equações 5.20, 5.21, 5.23 e 5.24 foram utilizadas como equações de substituição e a equação 
5.22 como de resíduo. 
Assumem-se condições de equilíbrio, após a válvula de expansão, para o escoamento bifásico 
concorrente, logo: 
 
 44 ,44 ypTTT sat
vl              (5.26) 
 444 , ypxx sat              (5.27) 
 
Se  44 ,4 ypTT sat
v  , tem-se: 
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 vsat Tpxx 444 ,              (5.28) 
 vsat Tpyy 444 ,             (5.29) 
 
Foi considerada uma válvula de expansão termostática para a válvula de expansão do ciclo, com 
um vetT  de superaquecimento (equação 5.30) em relação à temperatura de evaporação da amônia pura 
estabelecido ao fluido refrigerante que deixa o evaporador.  
 
  vetsat
v TlpTT  55             (5.30) 
 
As entalpias de cada ponto são: 
 
 3333 ,, xTphh lll              (5.31) 
 4444 ,, xTphh lll              (5.32) 
 11111111 ,, xTphh lll              (5.33) 
 12121212 ,, xTphh lll              (5.34) 
 4444 ,, yTphh vvv              (5.35) 
 
 
5.1.3 Evaporador 
 
 
A figura 5.4 mostra o volume de controle considerado para o evaporador. O equipamento 
consiste de um trocador de calor resfriador de líquido (chiller) do tipo seco casco e tubo utilizado para 
resfriar a água para fins de resfriamento do ar. Normalmente, o refrigerante escoa em tubos montados 
no interior de um tanque ou casco que contém a água ou o líquido a ser resfriado, como por exemplo, 
soluções de salmoura. O refrigerante que escoa internamente nos tubos retira, através da parede desses, 
o calor do líquido conforme este circula em torno dos tubos no interior do casco. Este sistema de 
circulação do refrigerante e do líquido pode ser invertido. Não é objetivo deste trabalho, realizar uma 
análise construtiva minuciosa desse equipamento, uma vez que este pode ser útil para outras aplicações 
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de refrigeração, como por exemplo, para a produção de gelo, possibilitando a utilização de outros tipos 
de evaporadores, dependendo da necessidade. As variáveis efetivas são: 5p  e 5x . 
 
Figura 5. 4 - Volume de controle do evaporador. 
 
 
 
As conservações de massa total e de amônia são respectivamente: 
5544 vlvl               (5.36) 
55554444 yvxlyvxl             (5.37) 
 
As equações 5.36 e 5.37 são usadas como equações de substituição.  
Pelo balanço de energia na solução interna, tem-se: 
vlvl
EV
hvhlhvhlQ 55
.
554444
.
           (5.38) 
 
Pelo método da efetividade, obtém-se: 
 
 5
..
. TTcmQ amb
EV
pEV 





            (5.39) 
 
O cálculo da transferência de calor entre a amônia líquida e a água e do parâmetro global (UA) 
foi realizado utilizando as equações 5.11 e 5.12. 
A equação 5.38 foi empregada como equação de resíduo, enquanto que as equações 5.39, 5.11 e 
5.12 foram utilizadas como equações de substituição para projeto e simulação do ciclo. 
As entalpias para cada ponto são: 
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 5555 ,, xTphh lll              (5.40) 
 5555 ,, yTphh vvv              (5.41) 
 
As condições de equilíbrio de fases são assumidas para o fluxo bifásico que possa ocorrer na 
saída do evaporador. Logo, se   555 , ypTT sat
v   tem-se: 
 
 555 ,5 xpTTT sat
vl              (5.42) 
 555 , xpyy sat              (5.43) 
 
 
5.1.4 Subresfriador de amônia líquida 
 
 
O trocador de calor considerado para ser modelado um é do tipo casco e tubo com o vapor de 
amônia passando no lado do casco e a amônia líquida escoando internamente pelos tubos e tem a 
função de resfriar, pelo vapor de amônia que deixa o evaporador, a amônia líquida proveniente do 
condensador, possibilitando um aumento no efeito frigorífico através da diminuição da temperatura de 
entrada da amônia no evaporador. As variáveis efetivas foram lT3  e 
vT6 . A figura 5.5 mostra os 
volumes de controle utilizado para o subresfriador de amônia líquida 
 
Figura 5. 5 - Volumes de controle para o subresfriador de amônia líquida. 
 
Cada um dos lados que permite o fluxo de amônia pelo subresfriador foi tratado como volume de 
controle. Dessa forma, as equações de conservação de massa total e de amônia são respectivamente: 
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Para V.C. 1: 
32 ll                (5.44) 
32 xx                (5.45) 
Para V.C. 2: 
6655 vlvl               (5.46) 
66665555 yvxlyvxl             (5.47) 
 
As equações 5.44, 5.45, 5.46 e 5.47 foram utilizadas como equações de substituição no 
programa. 
O balanço de energia aplicado em cada lado de fluxo dos volumes de controle apresentado na 
figura 5.5 resulta em: 
Para V.C. 1: 
ll
SB hlhlQ 3322
.
             (5.48) 
Para V.C. 2: 
vlvll
SB hvhlhvhlQ 55556666
.
           (5.49) 
 
As equações 5.48 e 5.49 foram empregadas como equações de resíduo.  
Para projeto e simulação do subresfriador foram utilizadas as seguintes equações de transferência 
de calor (equações 5.50 e 5.51 de substituição): 
 
SBLMSBSB
TUAQ 
.
            (5.50) 
 
    
 
 








vl
vl
vlvl
SBLM
TT
TT
TTTT
T
53
62
5362
ln
          (5.51) 
 
As equações 5.50 e 5.51 permitem determinar e estimar a transferência de calor 
SBQ
.
 e o tamanho 
do subresfriador através do parâmetro  SBUA . 
As entalpias dos pontos principais são: 
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 6666 ,., xTphh lll              (5.52)
  
 6666 ,, yTphh vvv              (5.53) 
 
Condições de equilíbrio de fase são assumidas para o escoamento bifásico que possa ocorrer na 
saída do subresfriador de amônia. Logo, Tem-se: 
 
 66 ,66 ypTTT sat
vl              (5.54) 
 666 , ypxx sat              (5.55) 
 
Se  666 , ypTT sat
v  , então: 
 
 vsat Tpxx 666 ,              (5.56) 
 vsat Tpyy 666 ,             (5.57) 
 
 
5.1.5 Absorvedor 
 
 
No absorvedor, o vapor de amônia a baixa pressão proveniente do evaporador (6) sobe em 
contracorrente com a mistura diluída de água-amônia que sai do gerador sendo absorvido por esta, e 
consequentemente, forma a solução forte, que segue em direção ao retificador (7). A capacidade de 
absorção da amônia em água é maior quanto menor for a temperatura da solução. Dessa forma, é 
necessário um fluido de resfriamento (ar ambiente) para promover a transferência de calor com a 
solução água-amônia (pois o processo de absorção ocorre a uma temperatura levemente acima daquela 
do ambiente) com o objetivo de retirar calor da mesma. Portanto, o processo de absorção de amônia em 
água tem caráter exotérmico. Como variável efetiva foi empregada a temperatura lT7 . A seguir são 
apresentados os balanços termodinâmicos realizados para o volume de controle que envolve o 
absorvedor (figura 5.6). 
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Figura 5. 6 - Volume de controle para o absorvedor. 
 
A conservação de massa total e de amônia: 
71266 llvl   
Como o sistema opera em regime permanente, a figura 5.1 mostra que 166 vvl   . Logo: 
7121 llv               (5.58) 
77121211 xlxlyv              (5.59) 
 
As equações 5.58 e 5.59 são equações de substituição. Aplicando a conservação de energia para 
o volume de controle apresentado na figura 5.6, tem-se a equação 5.60 como equação de resíduo: 
llvll
AB
hlhlhvhlQ 7712126666
.
.
           (5.60) 
 
Pelo método da efetividade, obtém-se: 
 
 arl
AB
pAB TTcmQ 





 7
..
            (5.61) 
 
O cálculo da transferência de calor entre a solução que sai do absorvedor e o ar e o parâmetro 
global (UA)AB foi realizado utilizando as equações 5.11 e 5.12. 
As equações 5.61, 5.11 e 5.12 foram utilizadas como equações de substituição para projeto e 
simulação do sistema de refrigeração. 
As entalpias dos pontos principais são: 
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 7777 ,, xTphh lll              (5.62)
  
 12121212 ,, xTphh lll              (5.63) 
 
A solução que sai do absorvedor é considerada saturada à pressão que difere da pressão baixa 
pela pressão de sucção da bomba sucp . Logo: 
 777 , xppTT sucsat
l             (5.64) 
 
 
5.1.6 Bomba 
 
 
A bomba tem como função principal transferir energia ao fluido na forma de pressão e 
velocidade. Dessa forma, a pressão do ciclo é elevada e ocorre a circulação do fluido de trabalho pelo 
sistema. Neste equipamento, é imprescindível um cuidado maior com manutenção e realizar um bom 
isolamento na bomba por causa da circulação de amônia. Segundo BORGNAKKE e SONNTAQ 
(2009), o trabalho de bombeamento da solução é um parâmetro muito importante na análise 
termodinâmica do ciclo de absorção, pois se torna praticamente, a única fonte considerável de 
consumo de energia elétrica (além dos ventiladores), porém em valores bem menores quando 
comparado ao consumo de eletricidade por compressores nos ciclos de compressão mecânica a vapor. 
Como variável efetiva foi utilizada a temperatura lT8 . A figura 5.7 mostra o volume de controle da 
bomba do ciclo. 
 
Figura 5. 7 - Volume de controle para a bomba. 
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Os balanços de massa total e de amônia para o volume de controle apresentado na figura 5.7 são: 
 
87 ll               (5.63) 
87 xx               (5.64) 
 
O balanço de energia para a bomba: 
 
ll
B hlhlW 7788
.
             (5.65) 
 
A taxa de fluxo volumétrica   para uma bomba de deslocamento positivo é praticamente 
constante e o fluxo em base molar depende do volume específico da solução da seguinte forma: 
 
7
7
v
l

              (5.66) 
 
 
B
B
ppv
lW

787
7
. 
            (5.67) 
Onde 7v  é o volume específico da solução forte e B  é eficiência da bomba. 
 
As equações 5.63 e 5.64 e 5.67 são utilizadas como equações de substituição, enquanto que as 
equações 5.65 e 5.67, respectivamente, são usadas como equação de resíduo e para projeto e simulação 
da bomba.  
A entalpia referente ao ponto 8 é obtida por: 
 
 8888 ,, xTphh lll             (5.68) 
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5.1.7 Trocador de calor de solução 
 
 
Este equipamento tem como função pré-aquecer a solução forte que deixa o absorvedor antes 
desta entrar no gerador, a fim de reduzir a necessidade de energia térmica no mesmo, e, 
simultaneamente, pré-resfria a solução fraca proveniente do gerador para que esta entre no absorvedor 
à temperatura mais baixa possível, diminuindo a quantidade de calor retirada no absorvedor. O 
trocador de calor de solução corresponde a um trocador em contracorrente e apesar de ser um 
equipamento a mais no ciclo, sua instalação é economicamente vantajosa, uma vez que diminui a área 
necessária tanto no gerador quanto no absorvedor. Portanto, esse equipamento melhora o COP do 
sistema. As variáveis efetivas foram as temperaturas de saída da solução fraca e de saída da solução 
forte, ou seja, lT9 e 
lT11 . A figura 5.8 mostra o volume de controle para o trocador de calor de solução, o 
qual foi tratado como dois volumes de controle (V.C.1 e V.C.2).  
 
 
Figura 5. 8 - Volume de controle para o trocador de calor de solução. 
 
 
Cada um dos lados que permitem o fluxo de solução pelo trocador de calor foi tratado como 
volume de controle. Dessa forma, as equações de conservação de massa total e de amônia são 
respectivamente: 
Para V.C.1: 
98 ll                (5.69) 
98 xx                (5.70) 
1110 ll                (5.71) 
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1110 xx                (5.72) 
 
As equações 5.69, 5.70, 5.71 e 5.72 foram utilizadas como equações de substituição no 
programa. 
O balanço de energia aplicado em volume de controle apresentado na figura 5.8 resulta em: 
Para V.C.1: 
ll
TS hlhlQ 8899
.
              (5.73) 
Para V.C.2: 
vll
TS hlhlQ 511111010
.
             (5.74) 
As equações 5.73 e 5.74 foram usadas como equações de resíduo.  
Para projeto e simulação do sistema foi utilizado o método da diferença de temperatura média 
logarítmica com as seguintes equações de substituição: 
 
TSLMTsTS
TUAQ 
.
            (5.75) 
 
    
 
 








ll
ll
llll
TSLM
TT
TT
TTTT
T
811
910
811910
ln
          (5.76) 
 
Através das equações 5.75 e 5.76 pode-se determinar e estimar a transferência de calor 
TSQ
.
 entre 
as correntes de fluidos e o tamanho do trocador de calor de solução através do parâmetro  TSUA . 
A solução fraca deixa o gerador nas condições de saturação, logo: 
 101010 , xpTT sat
l              (5.77) 
 
As entalpias dos pontos principais são: 
 
 9999 ,, xTphh lll              (5.78) 
 10101010 ,, xTphh lll              (5.79) 
 124 
 
 
 11111111 ,, xTphh lll              (5.80) 
 
 
5.1.8 Conjunto Gerador – Coluna de retificação 
 
 
No gerador ocorre o aquecimento da solução forte e, consequentemente, evaporação do vapor de 
refrigerante que se encontra diluído nesta solução. Geralmente, este equipamento consiste de um 
trocador de calor casco e tubo, com a solução líquida passando no lado do casco e o fluido de 
aquecimento escoando internamento nos tubos. Como a amônia possui o ponto de ebulição mais baixo 
do que o ponto de ebulição da água evapora-se dessa maneira, a amônia da solução diluída. 
Posteriormente, o vapor de amônia escoa para a coluna de retificação. O volume de controle utilizado 
para o conjunto gerador-coluna de retificação é apresentado pela figura 5.9. 
 
 
Figura 5. 9 - Volume de controle para o conjunto gerador-coluna de retificação. 
 
A conservação de massa total e de amônia para o volume de controle da figura 5.9 resulta 
respectivamente em: 
 
1410139 vlll              (5.81) 
14141010131399 .... yvxlxlxl            (5.82) 
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Pela conservação de energia empregada para o gerador tem-se: 
 
llvl
GE hlhlhvhlQ 13139914141010
.
....           (5.83) 
 
Para o gerador, as variáveis efetivas utilizadas foram 8l e 8x . A equação 5.83 foi empregada 
como equação de resíduo.  
Pelo método da efetividade, obtém-se: 
 
 lfq
GE
pGE TTcmQ 10
..
. 





            (5.84) 
 
O cálculo do calor trocado entre a solução líquida e o fluido de aquecimento (fq) e do parâmetro 
global (UA)GE foi realizado utilizando as equações 5.11 e 5.12. 
Para projeto e simulação do gerador, foram utilizadas as equações de substituição 5.84, 5.11 e 
5.12. 
As entalpias dos pontos principais são: 
 
 13131313 ,, xTphh lll              (5.85)
  
 14141414 ,, yTphh vvv              (5.86) 
 
O refluxo deixando a seção de retificação e o vapor atravessando a seção de dessorção (stripping) 
está sob a hipótese de condições de saturação na coluna de retificação, impondo que: 
 131313 , xpTT sat
l              (5.87) 
 91414 , xpTT sat
v              (5.88) 
 91414 , xpyy sat             (5.89) 
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A eficiência de retificação ret , é definida como o fluxo real do refluxo líquido em relação a um 
refluxo ideal que apresentaria a mesma concentração que a solução forte. Dessa forma, a equação 5.90 
(usada como equação de substituição) mostra o cálculo de ret : 
91
131
xy
xy
ret


              (5.90) 
 
 
5.1.9 Condensador de refluxo 
 
 
Geralmente, o condensador de refluxo consiste em um trocador de calor de casco e tubo em que 
o vapor de amônia escoa no lado do casco e o fluido de resfriamento (ar ambiente) passa internamente 
pelos tubos a fim de purificar ainda mais o vapor de amônia. A figura 5.10 mostra o volume de 
controle utilizado para o condensador de refluxo. 
 
Figura 5. 10 - Volume de controle para o condensador de refluxo. 
 
A conservação de massa total, de amônia e a conservação de energia aplicada ao volume de 
controle da figura 5.10 resultam em: 
11314 vlv               (5.91) 
1113131414 ... yvxlyv              (5.92) 
vlv
CR hvhlhvQ 1113131414
.
...            (5.93) 
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As equações 5.91 e 5.92 foram empregadas como equações de substituição, enquanto que a 
equação 5.93 com resíduo. 
O calor trocado entre o vapor de amônia e o ar ambiente e do parâmetro global (UA)CR foram 
calculados utilizando as equações 5.11 e 5.12. 
Pelo método da efetividade, obtém-se: 
 arv
CR
pCR TTcmQ 





 14
..
.            (5.94) 
 
Para projeto e simulação do condensador de refluxo, foram utilizadas as equações 5.94, 5.11 e 
5.12. 
 
 
5.2 Ciclo de absorção GAX com absorvedor de dois estágios e 
gerador de dois estágios 
 
 
A figura 5.11 apresenta o ciclo GAX com absorvedor de dois estágios onde é introduzido neste 
equipamento um trocador de calor interno de fluxo contracorrente denominado trocador de calor 
gerador-absorvedor na seção com maior temperatura do absorvedor (Generator-Absorber heat 
eXchange Absorber – GAXA) e com gerador de dois estágios no qual é introduzido ao ciclo outro 
trocador de calor interno de fluxo contracorrente chamado de trocador de calor gerador-absorvedor na 
seção de menor temperatura do gerador (Generator-Absorber heat eXchange Desorber – GAXD). Para 
obter-se uma unidade compacta, eficiente e com menor custo de equipamentos, a coluna de retificação 
foi incorporada ao gerador formando o conjunto gerador-coluna de retificação e a seção mais fria do 
gerador (GAXD) está integrada ao absorvedor para formar a coluna GAX-absorvedor (GAXA). Portanto, 
integrando o GAX-gerador (GAXD) ao absorvedor, o ciclo secundário, ou seja, o circuito externo de 
transferência de calor que inclui a bomba, o fluido secundário, o circuito de dutos (tubos ou tubagem) e 
o sistema de controle são eliminados. Esta divisão em seções do absorvedor e do gerador visa a 
obtenção de maior integração de energia interna (definida como sendo a soma das taxas de calor dos 
trocadores de calor que utilizam a energia térmica da própria solução para trocar calor no ciclo) e, 
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consequentemente, reduzir as exigências de aquecimento externo no gerador e as necessidades de 
resfriamento externo no absorvedor. 
O equacionamento realizado para a simulação do ciclo GAX é discorrido de maneira mais 
objetiva, uma vez que a maioria dos componentes, comum ao ciclo de absorção de simples estágio, 
teve seus volumes de controle, equações e propriedades analisadas e discutidas minuciosamente na 
seção 5.1. Portanto, a modelagem termodinâmica e de transferência de calor é feita apenas para a 
coluna absorvedor-GAX e conjunto gerador-GAX-coluna de retificação. 
 
 
 
Figura 5. 11 - Fluxograma simplificado da configuração de ciclo GAX com absorvedor e gerador de dois estágios 
simulados. 
 
De acordo com a figura 5.11, o vapor de amônia, relativamente frio e a baixa pressão proveniente 
do evaporador, entra na seção inferior da coluna absorvedor-GAX, onde é condensado e absorvido em 
dois estágios diferentes, por meio da solução fraca que sai do gerador. O arrefecimento da solução 
fraca é realizado através de resfriamento a ar e por meio da utilização da mesma solução forte fria que 
sai do absorvedor a partir do uso do trocador de calor interno no absorvedor (GAXA). A solução forte 
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de amônia a baixa pressão deixa a coluna absorvedor-GAX no estado 7 e entra na bomba, elevando-a a 
pressão no estado 8 e então é introduzida novamente na seção superior do absorvedor (GAXA) , onde 
resfria a solução fraca que vem do gerador e recebe o calor de absorção.  
A solução que sai do absorvedor no estado 9 é incorporada no vapor condensado da coluna de 
retificação (estado 13), e entra no gerador, no qual calor é adicionado em duas seções (na seção do 
trocador de calor gerador-absorvedor na região do gerador-GAXD e na seção de entrada do fluido 
externo de aquecimento, denominada seção inferior do gerador) a fim de completar e terminar a 
evaporação do vapor de amônia da solução.  
A solução fraca quente deixa o gerador na seção inferior do conjunto gerador-GAX-coluna de 
retificação no estado 10 e depois é introduzida novamente dentro da coluna para aquecer a seção 
gerador-GAX (GAXD), deixando-a no estado 11, e então depois a sua pressão é reduzida por meio de 
uma válvula de solução. A solução quente fraca proveniente da válvula de solução entra na parte 
superior da coluna absorvedor-GAX, onde é posta em contato em contracorrente com o fluxo de vapor 
de amônia, a fim de absorvê-lo. Ainda no gerador, a evaporação do vapor de amônia da solução é 
realizada em dois estágios e deixa o gerador no estado 14, entrando na seção de retificação e 
posteriormente no condensador de refluxo, no qual, através da remoção de calor e condensação parcial, 
água é removida do vapor, deixando o vapor de amônia com alta pureza no estado 1.  
 
 
5.2.1 Absorvedor de dois estágios 
 
 
Geralmente, este equipamento consiste em um trocador de calor casco e tubo de fluxo em 
contracorrente dividido em duas seções, ou seja, é adicionado na seção superior do absorvedor (seção 
em que a temperatura é mais alta) um trocador de calor interno (GAXA). O funcionamento do trocador 
de calor GAXA no ciclo GAX já foi mencionado e discutido acima. A temperatura lT7  foi usada como 
variável efetiva para o absorvedor de dois estágios. A figura 5.12 mostra o volume de controle 
empregado para o absorvedor. 
 
 130 
 
 
.  
Figura 5. 12 - Volume de controle para o absorvedor de dois estágios do ciclo GAX. 
As equações da conservação de massa total, de amônia e de energia empregadas ao volume de 
controle apresentado na figura 5.12 resultam em: 
 
7151566 lvlvl              (5.95) 
77151515156666 xlyvxlyvxl            (5.96) 
vllvl
AB hvhlhlhvhlQ 15157715156666
.
         (5.97) 
 
As equações 5.95 e 5.96 foram utilizadas como equações de substituição, enquanto que a 
equação 5.97 como equação de resíduo. 
Pelo método da efetividade, obtém-se: 
 
 arl
AB
pAB TTcmQ 





 7
..
.            (5.98) 
 
O cálculo da transferência de calor entre a solução que sai do absorvedor e o ar e o parâmetro 
global (UA)AB foi realizado utilizando as equações 5.11 e 5.12. 
As equações de substituição 5.98, 5.11 e 5.12 foram utilizadas para projeto e simulação do 
absorvedor de dois estágios no sistema de refrigeração GAX. 
A solução que sai do absorvedor é considerada saturada à pressão que difere da pressão baixa 
pela pressão de sucção da bomba sucp . Logo: 
 777 , xppTT sucsat
l             (5.99) 
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 7777 ,, xTphh lll              (5.100)
           
    
5.2.2 Trocador de calor gerador-absorvedor na seção do absorvedor- GAXA 
 
 
A configuração do sistema de absorção GAX mostrada na figura 5.11 é caracterizada pela divisão 
em duas seções do absorvedor visando à obtenção de maior integração de energia interna. O trocador 
GAXA consiste em um trocador de calor casco e tubo onde a solução forte escoa internamente nos 
tubos e a solução fraca proveniente do gerador flui no casco em contracorrente com o vapor de amônia 
que sobe na coluna do absorvedor-GAX. A solução forte fria que deixa o absorvedor é bombeada e 
introduzida novamente na seção superior do mesmo absorvedor (seção GAXA) de modo que através da 
parede de tubos aletados, resfria a solução fraca e recebe (absorve) o calor de absorção desta seção, 
sendo pré-aquecida antes de entrar no gerador. Consequentemente, menos resfriamento externo será 
necessário para o sistema de absorção, ocasionando no aumento significativo do coeficiente de 
desempenho do ciclo. As variáveis efetivas empregadas foram as temperaturas lT9 e 
lT15 . A figura 5.13 
mostra os volumes de controle do GAXA. 
 
Figura 5. 13 - Volume de controle para o GAXA no absorvedor de dois estágios. 
 
Cada um dos lados que permite o escoamento de solução pelo trocador de calor GAXA foi tratado 
como volume de controle. Dessa forma, as equações de conservação de massa total e de amônia são 
respectivamente: 
Para V.C.1: 
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98 ll                (5.101) 
98 xx                (5.102) 
Para V.C.2: 
151512 lvl               (5.103) 
151515151212 xlyvxl              (5.104) 
 
As equações 5.101, 5.102, 5.103 e 5.104 foram utilizadas como equações de substituição no 
código. 
O balanço de energia aplicado em cada lado de fluxo de solução do volume de controle 
apresentado na figura 5.13 resulta em: 
Para V.C.1: 
ll
GAXA hlhlQ 8899
.
             (5.105) 
Para V.C.2: 
lvl
GAXA hlhvhlQ 151515151212
.
           (5.106) 
 
As equações 5.105 e 5.106 foram empregadas como equações de resíduo.  
Para projeto e simulação do sistema foi utilizado o método da diferença de temperatura média 
logarítmica com as seguintes equações de substituição: 
 
GAXALMGAXAGAXA
TUAQ 
.
           (5.107) 
 
    
 
 








ll
ll
llll
GAXALM
TT
TT
TTTT
T
815
912
815912
ln
          (5.108) 
 
As equações 5.107 e 5.108 calculam a transferência de calor GAXAQ
.
 entre as correntes de fluidos 
e o tamanho do trocador de calor de solução através do parâmetro  GAXAUA . 
Assumem-se condições de equilíbrio de fases entre as correntes de fluxo de líquido e de vapor na 
seção do GAXA (VELAZQUEZ et al. 2002; GOMEZ et al. 2008; RAMESHKUMAR et al. 2009).  
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 1515 ,1515 xpTTT sat
vl             (5.109) 
 151515 , xpyy sat             (5.110) 
 
Se  151515 , xpTT sat
l  , então: 
 
 lsat Tpxx 151515 ,             (5.111) 
 lsat Tpyy 151515 ,             (5.112) 
 
As entalpias dos pontos principais são calculadas por: 
 
 9999 ,, xTphh lll              (5.113) 
 15151515 ,, xTphh lll              (5.114) 
 15151515 ,, yTphh vvv              (5.115) 
 
 
5.2.3 Gerador 
 
 
O gerador consiste em um trocador de calor casco e tubo dividido em duas seções (seções 
superior e inferior) com escoamento de fluidos em contracorrente visando a obtenção de uma maior 
integração de energia interna. Na seção inferior do gerador, mais vapor de amônia é evaporado da 
solução, pois esta seção é aquecida pela fonte externa de aquecimento. A variável efetiva para o 
gerador de dois estágios foi foram os parâmetros 10x  e 10l . A figura 5.14 apresenta o volume de 
controle para o gerador. 
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Figura 5. 14 - Volume de controle para o gerador de dois estágios do ciclo GAX. 
 
Os balanços da conservação de massa total, de amônia e de energia empregados ao volume de 
controle apresentado na figura 5.14 resultam em: 
101616 lvl               (5.116) 
101016161616 xlyvxl              (5.117) 
llv
GE hlhlhvQ 161610101616
.
            (5.118) 
 
As equações 5.116 e 5.117 foram empregadas como equações de substituição, enquanto que a 
equação 5.118 foi utilizada como equação de resíduo. Pelo método da efetividade, obtém-se: 
 
 lfq
GE
pGE TTcmQ 10
..






             (5.119) 
 
Através das equações 5.11 e 5.12, realizou-se o cálculo do calor trocado entre a solução líquida e 
o fluido de aquecimento bem como do parâmetro global (UA)GE. 
As equações de substituição 5.119, 5.11 e 5.12 foram utilizadas para projeto e simulação do 
gerador de dois estágios no sistema de refrigeração GAX. 
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5.2.4 Trocador de calor gerador-absorvedor na seção do gerador- GAXD 
 
 
O trocador GAXD consiste em um trocador de calor casco e tubo onde a solução fraca que sai da 
seção inferior do gerador escoa internamente nos tubos e a solução forte proveniente do absorvedor flui 
no casco em contracorrente com o vapor de amônia que sobe da coluna do gerador-GAX-retificador. 
No GAXD ocorre a entrada da solução forte proveniente do absorvedor ocasionando a evaporação de 
certa quantidade de vapor de amônia da solução através do calor rejeitado da solução quente que sai do 
gerador. A solução fraca quente que sai do gerador é novamente introduzida na seção GAXD, em que 
através da parede de tubos aletados rejeitará calor para a solução forte que está entrando no gerador, e, 
portanto, será resfriada antes de entrar no absorvedor. Dessa forma, menor aquecimento externo será 
necessário para o sistema de absorção GAX, e, consequentemente, o COP do ciclo irá melhorar. As 
variáveis efetivas empregadas para o trocador de calor GAXD foram as temperaturas lT11 e 
lT16 . A figura 
5.14 mostra os volume de controle do GAXD. 
 
 
Figura 5. 15 - Volume de controle para o GAXD gerador de dois estágios. 
 
Cada um dos lados do trocador de calor GAXA foi tratado como volume de controle. Portanto, as 
equações de conservação de massa total e de amônia são respectivamente: 
Para V.C.1: 
1110 ll                (5.120) 
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1110 xx                (5.121) 
Para V.C.2: 
141616139 vlvll              (5.122) 
141416161616161699 yvxlyvxlxl           (5.123) 
 
As equações 5.120 e 5.121 foram utilizadas como equações de substituição no código. 
O balanço de energia aplicado em cada lado de escoamento de solução resulta em: 
ll
GAXD hlhlQ 11111010
.
             (5.124) 
vllvl
GAXD hvhlhlhvhlQ 161613139914141616
.
         (5.125) 
 
As equações 5.124 e 5.125 foram empregadas como equações de resíduo.  
Para projeto e simulação do sistema foi utilizado o método da diferença de temperatura média 
logarítmica com as seguintes equações de substituição: 
 
GAXDLMGAXDGAXD
TUAQ 
.
           (5.126) 
 
    
 
 








ll
ll
llll
GAXDLM
TT
TT
TTTT
T
911
1610
9111610
ln
         (5.127) 
 
As equações 5.126 e 5.127 calculam a transferência de calor 
GAXDQ
.
 entre as correntes de fluidos 
e o tamanho do trocador de calor de solução através do parâmetro  GAXDUA . 
Assumem-se condições de equilíbrio de fases entre as correntes de fluxo de líquido e de vapor na 
seção do GAXD (VELAZQUEZ et al. 2002; GOMEZ et al. 2008; RAMESHKUMAR et al. 2009).  
 
 1616 ,1616 xpTTT sat
vl             (5.128) 
 161616 , xpyy sat             (5.129) 
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Se  161616 , xpTT sat
l  , então: 
 
 lsat Tpxx 161616 ,             (5.130) 
 lsat Tpyy 161616 ,             (5.131) 
 
As entalpias dos pontos principais são calculadas por: 
 
 10101010 ,, xTphh lll              (5.132) 
 11111111 ,, xTphh lll              (5.133) 
 13131313 ,, xTphh lll              (5.134) 
 14141414 ,, yTphh vvv              (5.135) 
 16161616 ,, xTphh lll              (5.136) 
 16161616 ,, yTphh vvv              (5.137) 
 
A solução fraca deixa o gerador nas condições de saturação, logo: 
 
 101010 , xpTT sat
l              (5.138) 
 
 
O refluxo deixando a seção de retificação e o vapor atravessando a seção de dessorção (stripping) 
está em condições de saturação na coluna de retificação, impondo que: 
 
 131313 , xpTT sat
l              (5.139) 
 91414 , xpTT sat
v              (5.140) 
 91414 , xpyy sat             (5.141) 
 
A eficiência de retificação ret , é calcula pela equação 5.142 que relaciona:  
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91
131
xy
xy
ret


              (5.142) 
 
 
5.3 Ciclo de absorção GAX com absorvedor de três estágios e 
gerador de dois estágios 
 
 
Este ciclo caracteriza-se por possuir um absorvedor de três estágios para absorção do vapor de 
amônia, pré-aquecimento da solução forte fria antes desta entrar no gerador e resfriamento da solução 
fraca que sai do gerador visando melhorar a capacidade de absorção e o COP do sistema. A diferença 
deste ciclo com relação ao ciclo de absorção GAX com absorvedor de dois estágios está na inserção de 
mais um trocador de calor interno, denominado de trocador de calor absorvedor (Absorber Heat 
eXchange-AHX) na seção intermediária do absorvedor. A figura 5.16 mostra o ciclo GAX com 
absorvedor de três estágios e gerador de dois estágios, o qual é um fluxograma esquemático do sistema 
de refrigeração experimental apresentado por GÓMEZ et al. (2008) para aplicações em sistemas de ar 
condicionado residencial e comercial.  
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Figura 5. 16 - Fluxograma simplificado da configuração de ciclo GAX com absorvedor de três estágios e gerador de dois 
estágios simulados. 
 
A solução forte de amônia a alta pressão no estado 8 é introduzida novamente na seção 
intermediária da coluna absorvedor-GAX (seção do trocador de calor AHX) onde resfria a solução fraca 
que vem do gerador e, consequentemente, é pré-aquecida uma vez que recebe parte do calor de 
absorção (proveniente da solução fraca quente), deixando-a no estado 9. Após isso, a solução entra na 
seção superior absorvedor (seção mais quente representada pelo trocador GAXA), onde recebe mais 
calor da solução fraca quente que sai do gerador e calor de absorção, deixando o absorvedor no estado 
18 a alta pressão.  
As equações termodinâmicas e de transferência de calor para a seção inferior da coluna 
absorvedor-GAX (representado pelo absorvedor) e para a seção inferior da coluna gerador-GAX-
retificador (representado pelo gerador) são idênticas às equações desenvolvidas na seção 5.2. Dessa 
forma, nesta seção 5.3 apresenta-se apenas a modelagem termodinâmica e as equações de transferência 
de calor para os seguintes trocadores de calor AHX, GAXA e GAXD.  
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5.3.1 Trocador de calor absorvedor – AHX 
 
 
Este equipamento consiste em um trocador de calor do tipo casco e tubo onde a solução forte 
proveniente da seção inferior da coluna absorvedor-GAX escoa internamento nos tubos e a solução 
fraca que vem do gerador flui na carcaça em contracorrente com o vapor de amônia que deixa o 
evaporador. Na saída do absorvedor, a solução forte fria é bombeada e introduzida novamente na seção 
intermediária do mesmo absorvedor de modo que através da parede tubos aletados, resfria a solução 
fraca que vem do gerador e recebe o calor de absorção desta seção, sendo pré-aquecida antes de entrar 
novamente na seção superior do absorvedor. As variáveis efetivas utilizadas foram as temperaturas lT9  
e lT15 . A figura 5.17 mostra os volumes de controle empregados para o AHX. 
 
Figura 5. 17 - Volumes de controle para o trocador de calor AHX no absorvedor de três estágios.  
 
Cada um dos lados que permitem o escoamento de solução pelo trocador de calor AHX foi 
tratado como volume de controle. Dessa forma, as equações de conservação de massa total e de amônia 
são respectivamente: 
Para V.C.1: 
98 ll                (5.143) 
98 xx                (5.144) 
Para V.C.2: 
17151517 vlvl              (5.145) 
1717151515151717 yvxlyvxl            (5.146) 
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As equações 5.143, 5.144, 5.145 e 5.146 foram utilizadas como equações de substituição no 
código. 
O balanço de energia aplicado em cada lado de fluxo de solução dos volumes de controle 
apresentados na figura 5.17 resulta em: 
Para V.C.1: 
ll
GAXA hlhlQ 8899
.
             (5.147) 
Para V.C.2: 
vlvl
GAXA hvhlhvhlQ 1717151515151717
.
          (5.148) 
 
As equações 5.147 e 5.148 foram empregadas como equações de resíduos.  
Para projeto e simulação do sistema foi utilizado o método da diferença de temperatura média 
logarítmica com as seguintes equações de substituição: 
 
AHXLMAHXAHX
TUAQ 
.
           (5.149) 
 
    
 
 








ll
ll
llll
AHXLM
TT
TT
TTTT
T
815
917
815917
ln
          (5.150) 
 
As equações 5.149 e 5.150 calculam a transferência de calor 
AHXQ
.
 entre as correntes de fluidos e 
o tamanho do trocador de calor de solução através do parâmetro  AHXUA . 
Assumem-se condições de equilíbrio de fases entre as correntes de fluxo de líquido e de vapor na 
seção do AHX (VELAZQUEZ et al. 2002; GOMEZ et al. 2008; RAMESHKUMAR et al. 2009).  
 
 1515 ,1515 xpTTT sat
vl             (5.151) 
 151515 , xpyy sat             (5.152) 
 
Se  151515 , xpTT sat
l  , então: 
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 lsat Tpxx 151515 ,             (5.153) 
 
 lsat Tpyy 151515 ,                     (5.154) 
 
As entalpias dos pontos principais são calculadas por: 
 
 9999 ,, xTphh lll              (5.155) 
 15151515 ,, xTphh lll              (5.156) 
 15151515 ,, yTphh vvv              (5.157) 
 
 
5.3.2 Trocador de calor gerador-absorvedor na seção do absorvedor – GAXA 
 
 
O trocador de calor GAXA está incorporado na seção superior do absorvedor onde apresenta a 
temperatura mais elevada. A configuração e o funcionamento deste trocador já foram discutidos na 
seção 5.2.2 e desta forma, esta análise é realizada de maneira mais objetiva. As variáveis efetivas 
foram as temperaturas lT18  e 
lT17 . A figura 5.18 mostra os volumes de controle empregados para o 
trocador GAXA. 
 
Figura 5. 18 - Volume de controle para o GAXA no absorvedor de três estágios. 
 
 143 
 
 
As equações da conservação de massa total, de amônia e da energia aplicadas em cada lado do 
fluxo de solução no volume de controle mostrado na figura 5.18: 
Para V.C.1: 
189 ll                (5.158) 
189 xx                (5.159) 
ll
GAXA hlhlQ 991818
.
             (5.160) 
Para V.C.2: 
171712 lvl               (5.161) 
171717171212 xlyvxl              (5.162) 
lvl
GAXA hlhvhlQ 171717171212
.
           (5.163) 
 
As equações 5.158, 159, 161 e 162 são utilizadas como equações de substituição, enquanto que 
as equações 5.160 e 5.163 foram empregadas como equações de resíduos.  
As equações de substituição 5.164 e 5.165 foram utilizadas para projeto e simulação do sistema 
aplicando o método da diferença de temperatura média logarítmica: 
 
GAXALMGAXAGAXA
TUAQ 
.
           (5.164) 
 
    
 
 








ll
ll
llll
GAXALM
TT
TT
TTTT
T
917
1218
9171218
ln
         (5.165) 
 
As equações 5.164 e 5.165 calculam a transferência de calor GAXAQ
.
 entre as correntes de fluidos 
e o tamanho do trocador de calor de solução através do parâmetro  GAXAUA . 
Assumem-se condições de equilíbrio entre as correntes de fluxo de líquido e de vapor na seção 
do GAXA (VELAZQUEZ et al. 2002; GOMEZ et al. 2008; Rameshkumar et al. 2009). Logo, se 
 171717 , xpTT sat
l  : 
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 1717 ,1717 xpTTT sat
vl             (5.167) 
 171717 , xpyy sat             (5.168) 
 
Se  171717 , xpTT sat
l  , então: 
 
 lsat Tpxx 171717 ,             (5.169) 
 lsat Tpyy 171717 ,             (5.170) 
 
As entalpias dos pontos principais são calculadas por: 
 
 18181818 ,, xTphh lll              (5.171) 
 17171717 ,, xTphh lll              (5.172) 
 17171717 ,, yTphh vvv              (5.173) 
 
 
5.3.3 Trocador de calor gerador-absorvedor na seção do gerador- GAXD 
 
 
A configuração e o funcionamento deste trocador GAXD no ciclo GAX com absorvedor de três 
estágios é análogo ao sistema GAX com absorvedor de dois estágios. A figura 5.19 mostra os volumes 
de controle do GAXD.  
 145 
 
 
 
Figura 5. 19 - Volumes de controle para o GAXD no gerador de dois estágios. 
 
As equações da conservação de massa total, de amônia e da energia aplicadas em cada lado do 
fluxo de solução no volume de controle mostrado na figura 5.19: 
 
Para V.C.1: 
1110 ll                (5.174) 
1110 xx                (5.175) 
Para V.C.2: 
1416161318 vlvll             (5.176) 
14141616161616161818 yvxlyvxlxl           (5.177) 
 
As equações 574 e 5.175 foram utilizadas como equações de substituição no código. 
O balanço de energia aplicado em cada volume de controle da figura 5.19 resulta em: 
Para V.C.1: 
ll
GAXD hlhlQ 11111010
.
             (5.178) 
Para V.C.2: 
vllvl
GAXD hvhlhlhvhlQ 16161313181814141616
.
         (5.179) 
 
As equações 5.178 e 5.179 foram empregadas como equações de resíduos.  
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Para projeto e simulação do sistema foi utilizado o método da diferença de temperatura média 
logarítmica com as seguintes equações de substituição: 
 
GAXDLMGAXDGAXD
TUAQ 
.
           (5.180) 
 
    
 
 








ll
ll
llll
GAXDLM
TT
TT
TTTT
T
1811
1610
18111610
ln
         (5.181) 
 
As equações 5.180 e 5.181 calculam a transferência de calor 
GAXDQ
.
 entre as correntes de fluidos 
e o tamanho do trocador de calor de solução através do parâmetro  GAXDUA . 
Assumem-se condições de equilíbrio de fases entre as correntes de fluxo de líquido e de vapor na 
seção do GAXD (VELAZQUEZ et al. 2002; GOMEZ et al. 2008; RAMESHKUMAR et al. 2009).  
 
 1616 ,1616 xpTTT sat
vl             (5.182) 
 161616 , xpyy sat             (5.183) 
 
Se  161616 , xpTT sat
l  , então: 
 
 lsat Tpxx 161616 ,             (5.184) 
 lsat Tpyy 161616 ,             (5.185) 
 
As entalpias dos pontos principais são calculadas por: 
 
 10101010 ,, xTphh lll              (5.186) 
 11111111 ,, xTphh lll              (5.187) 
 13131313 ,, xTphh lll              (5.188) 
 14141414 ,, yTphh vvv              (5.189) 
 147 
 
 
 16161616 ,, xTphh lll              (5.190) 
 16161616 ,, yTphh vvv              (5.191) 
 
A solução fraca deixa o gerador nas condições de saturação, logo: 
 
 101010 , xpTT sat
l              (5.192) 
 
 
O refluxo deixando a seção de retificação e o vapor atravessando a seção de dessorção (stripping) 
está em condições de saturação na coluna de retificação, impondo que: 
 
 131313 , xpTT sat
l              (5.193) 
 91414 , xpTT sat
v              (5.194) 
 91414 , xpyy sat             (5.195) 
 
A eficiência de retificação ret  é definida pela equação 5.196:  
181
131
xy
xy
ret


              (5.196) 
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6 RESULTADOS E DISCUSSÕES 
 
 
Neste capítulo serão mostrados e discutidos os resultados das simulações computacionais 
realizadas para as configurações de ciclos de absorção de simples estágio com subresfriador, trocador 
de calor de solução e condensador de refluxo, ciclo GAX com absorvedor de dois estágios e gerador de 
dois estágios e ciclo GAX com absorvedor de três estágios e gerador de dois estágios. A convalidação 
do modelo teórico para a análise termodinâmica e de transferência de calor do ciclo GAX é mostrada na 
seção 6.1 e foi realizada utilizando os dados operacionais de GÓMEZ et al. (2008) como condições de 
projeto dos sistemas de refrigeração, apresentado boa concordância após a sua comparação com os 
resultados experimentais de transferência de calor dos trocadores de calor, de concentrações e vazão 
em massa de amônia, temperatura e COP do sistema.  
No apêndice A (tabela A.1) são apresentados os resultados da comparação entre o número de 
iterações das sub-rotinas de propriedades termodinâmicas da mistura água-amônia as quais foram 
implementadas no código computacional com derivadas analíticas para substituição das sub-rotinas 
com derivadas numéricas pré-existentes no programa inicial. Estas derivadas calculam as temperaturas 
e concentrações da água e amônia nas fases de líquido e vapor pela igualdade entre os potenciais 
químicos desses componentes entre as fases.  
Para resolver as equações de equilíbrio da mistura água-amônia no código principal, foi 
empregado o método de Newton-Raphson, através de um código mais simples e de baixo custo 
computacional quando comparado com o código utilizado para projeto e simulação dos três ciclos de 
absorção estudados neste trabalho, uma vez que o sistema é executado com sub-rotinas para condições 
de equilíbrio entre os potenciais químicos que possuem duas equações e duas incógnitas e as derivadas 
parciais são obtidas de forma analítica. Os resultados dos números de iterações para o cálculo das 
concentrações de cada componente a partir das sub-rotinas com derivadas analíticas foram comparados 
com os resultados das derivadas numéricas em diferentes condições de temperatura e de pressão. 
O código computacional foi elaborado para ser executado em dois modos de operação: de projeto 
e simulação. O primeiro modo foi utilizado para calcular o porte de cada trocador de calor dos sistemas 
de refrigeração e o segundo empregado para prever o desempenho termodinâmico dos ciclos em 
condições de operação variadas dos sistemas. Para isso, o presente trabalho adota para comparação 
entre diferentes configurações o critério de manter o porte total do equipamento, representado pelo 
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produto UA (coeficiente global de transferência de calor multiplicado pela área de troca do 
componente do ciclo). Assumindo que os custos dos vários trocadores sejam proporcionais a somatória 
dos produtos UA, os custos deverão ser equivalentes.  
Para todas as configurações de ciclos de absorção modeladas neste trabalho, foram especificados 
os dados operacionais externos ao sistema, tais como, a temperatura do ambiente a ser resfriado, 
temperatura do ar para arrefecimento do condensador, absorvedor e condensador de refluxo, 
temperatura de entrada do fluido de aquecimento no gerador e temperatura nos trocadores de calor 
interno, de solução e subresfriador, baseados nas condições de projeto de GÓMEZ et al. (2008).  
Assumiram-se diferenças moderadas de temperatura nos trocadores de calor interno, de solução e 
subresfriador. Dessa forma, a simulação computacional consistiu em executar o código inicialmente no 
modo de projeto inserindo esses dados de temperaturas adicionados aos dados operacionais de outros 
componentes, tais como, eficiência da bomba de solução e de retificação, fração de vapor de amônia na 
saída do condensador de refluxo e pressão de sucção para a bomba. Portanto, através de um modelo 
meramente termodinâmico e de equações de transferência de calor, obteve-se os resultados do porte de 
cada trocador de calor (para o ciclo GAX com absorvedor de três estágios) representados pelos 
parâmetros globais de transferência de calor multiplicados pelas áreas de cada componente. Uma vez 
calculados esses valores dos parâmetros globais de transferência de calor para o ciclo GAX absorvedor 
três estágios, os mesmos foram utilizados para os trocadores de calor dos ciclos de simples estágio e 
GAX com absorvedor de dois estágios para validar as comparações entre as configurações. 
Nas etapas posteriores, o código foi executado no modo simulação, o qual fornece as condições 
de operação dos sistemas de refrigeração baseadas nos dados operacionais externos e construtivos dos 
componentes. Para as três configurações de ciclos de absorção, foram desenvolvidas sub-rotinas, as 
quais foram utilizadas inicialmente para atingir uma configuração próxima à do projeto 
termodinâmico, para cálculo dos parâmetros globais de transferência de calor com base no aspecto 
construtivo de cada componente. 
As equações de transferência de calor para cada componente dos três sistemas de refrigeração por 
absorção foram inseridas visando o cálculo dos coeficientes globais de transferência de calor 
multiplicados pelas áreas de cada equipamento. Concomitantemente, foram calculados e comparados 
os seguintes parâmetros: as temperaturas, as transferências de calor de cada componente e o COP dos 
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ciclos através da variação de parâmetros, tais como: temperatura do ambiente a ser resfriado, 
temperatura do ar para arrefecimento e temperatura de entrada do fluido de aquecimento no gerador. 
A etapa final deste trabalho consistiu em uma proposta para otimização do sistema de 
refrigeração por absorção GAX com absorvedor de três estágios através da variação dos parâmetros 
globais de transferência de calor para cada trocador de calor do ciclo.  
 
 
6.1 Convalidação do modelo teórico para análise do ciclo GAX 
 
 
Os resultados da simulação numérica do modelo teórico desenvolvido neste trabalho para a 
análise termodinâmica e de transferência de calor do ciclo GAX com absorvedor de três estágios e 
gerador de dois estágios foram convalidados com os resultados experimentais e de simulação obtidos 
por GÓMEZ et al. (2008) utilizando o modelo de VELÁZQUEZ et al. (2002), através de comparações 
entre as temperaturas,  transferências de calor  de cada equipamento, fluxos,  concentrações e COP do 
sistema. A unidade de absorção foi projetada para ser utilizada em climas extremamente quentes, por 
isso, que foi estabelecido como condições ambientais de projeto, para o resfriamento a ar em 
temperatura ambiente até 40°C e com 24% de umidade relativa. A tabela 6.1 apresenta as condições de 
operação especificadas no sistema de refrigeração experimental desenvolvido por GÓMEZ et al. 
(2008) e que foram utilizadas como parâmetros de entrada para projeto do modelo desenvolvido neste 
trabalho. 
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Tabela 6. 1 - Parâmetros utilizados para condições de operação para projeto. 
 
Condições de Operação GÓMEZ et al. 
(2008) 
Presente 
trabalho 
 Experimental Projeto 
Efeito frigorífico )(kWQEV  7,10 7,10 
Temperatura do ambiente 
resfriado )( CTAR   
15,33 15,33 
   
Temperatura de entrada do 
fluido quente )( CT fq   
192,55 192,55 
Temperatura de entrada do 
ar arrefecimento )( CTa   
40 40 
Eficiência da bomba 
de solução B  
0,80 0,80 
Diferença de temperatura  
no condensador )( C  
10 10 
Diferença de temperatura  
no gerador )( C  
30 30 
Pressão de sucção no absorvedor )(Pa  
 
Eficiência de retificação ret  
 
NA* 
NA* 
25000 
0,28 
Fonte: GÓMEZ et al. (2008). 
NA* = Não avaliado ou informado. 
 
A diferença de temperatura entre a entrada e saída da solução líquida nos demais trocadores de 
calor foi especificada em 10°C, o qual foi inserido como dado de entrada para projeto.  
Conforme pode ser observado na tabela 6.1, os valores referentes à pressão de sucção no 
absorvedor e eficiência de retificação foram ajustados de acordo com as condições de operação do 
protótipo experimental. 
Para calcular o parâmetro UA de cada trocador de calor dos ciclos de refrigeração por absorção 
modelados no presente trabalho, foi arbitrado o valor da efetividade )(  de 0,5.  
No equipamento experimental, a fonte de calor externa para o gerador é proveniente de um 
aquecimento indireto utilizando óleo térmico que foi aquecido através de uma resistência elétrica de 
24kW. Entretanto, em fases posteriores, esta unidade experimental poderá ser impulsionada por uma 
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fonte de energia híbrida (gás LP-solar) utilizando um queimador de gás indireto e coletores solares de 
alta eficiência (GÓMEZ et al., 2008). 
Outros valores para temperaturas de operação em estado estacionário referentes aos trocadores de 
calor interno no absorvedor e gerador são apresentados conforme tabela 6.2. 
 
Tabela 6. 2 - Dados de temperaturas de operação para os trocadores de calor interno no absorvedor e gerador. 
 
Temperaturas de Operação 
dos trocadores de calor interno 
no absorvedor e gerador 
GÓMEZ et al. 
(2008) 
Presente 
trabalho 
 Experimental Projeto 
Temperatura de entrada  
da solução forte 
na bomba )( C  
57 57 
Temperatura de saída  
da solução forte 
no AHX )( C  
77 77 
Temperatura de saída  
da solução forte 
no GAXA )( C  
92 92 
Temperatura de entrada  
da solução fraca 
no GAXD )( C  
162 162 
Temperatura de saída  
da solução fraca 
no GAXD )( C  
107 107 
Fonte: GÓMEZ et al. (2008). 
 
Com base nessas condições de projeto, foram calculados e ajustados os portes de cada 
componente do sistema de refrigeração em termos de parâmetros globais representados pelo produto 
UA (nos casos onde se aplica o método da DMLT) ou pelo produto pcm
.
 ( nos casos em que se aplica 
o método da efetividade). A tabela 6.4 apresenta os valores obtidos pelas condições de projeto para a 
efetividade multiplicada pela capacidade térmica horária mínima ( minc ) e para os parâmetros globais de 
transferência de calor que são representados em função do coeficiente global de transferência de calor 
multiplicado pela área do equipamento.  
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Tabela 6. 3 - Resultados obtidos do código de simulação a partir de dados iniciais de projeto. 
 
Trocador de calor (método) 
UA ou pcm
.
 )(
K
W  
  
Condensador (efetividade) 828,68 
Subresfriador (DMLT) 357,08 
Evaporador (efetividade) 752,05 
Absorvedor (efetividade) 531,63 
AHX (DMLT) 51,92 
GAXA (DMLT) 119,29 
Gerador (efetividade) 
 
393,26 
GAXD (DMLT) 68,96 
Condensador de refluxo (efetividade) 137,05 
 
A razão de circulação para o ciclo GAX é um parâmetro adimensional que relaciona a vazão em 
massa da solução forte que sai do absorvedor e a vazão em massa de vapor de refrigerante que sai da 
coluna gerador-GAX-retificador. Este parâmetro indica a necessidade de um aumento da vazão em 
massa de refrigerante em função do aumento da elevação de temperatura. A elevação da temperatura é 
definida como sendo a diferença entre a temperatura do condensador e evaporador. A razão de 
circulação (CR) e a razão de fluxo (FR) adimensionais são definidas matematicamente pelas equações 
6.1 e 6.2, respectivamente.  
1
.
.
18
m
m
CR                (6.1) 
 
1CRFR              (6.2) 
 
A figura 6.1 apresenta a comparação entre o efeito da diferença de temperatura entre o 
condensador e evaporador (denominada elevação de temperatura do ciclo GAX) sobre a razão de fluxos 
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obtidos através de resultados experimentais e por simulação numérica. Como pode ser observado, com 
o aumento da diferença de temperatura entre o condensador e o evaporador, o gerador necessita de uma 
maior vazão em massa da solução forte com maior concentração de amônia para produzir o mesmo 
aumento de vazão de vapor de amônia requerido pelo ciclo. Os resultados da simulação numérica 
apresentaram boa concordância com os resultados experimentais. 
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Figura 6. 1 - Comparação entre o efeito da elevação de temperatura sobre as razões de fluxo experimental e simulação. 
 
A tabela 6.4 apresenta a comparação dos resultados do ciclo de resfriamento por absorção GAX, 
obtidos numericamente e experimentalmente. Os resultados experimentais apresentados por GÓMEZ 
et al. (2008) foram realizados em condições de estado estacionário após a estabilização do sistema. A 
diferença encontrada nos valores de simulação para as concentrações de amônia na solução fraca e 
forte em comparação com os resultados experimentais pode ser atribuída ao baixo valor empírico 
ajustado da eficiência de retificação para o modo de simulação. De acordo com os valores obtidos 
através de simulação numérica deste trabalho em comparação aos resultados experimentais, conclui-se 
que o modelo empregado neste trabalho representa as condições de projeto para o sistema experimental 
e pode ser utilizado como uma importante ferramenta para projeto e estudos de otimização de unidades 
de absorção GAX. 
 
 
 155 
 
 
Tabela 6. 4 - Comparação entre os resultados experimentais e simulação do sistema de refrigeração GAX. 
 
Parâmetros (ponto) Unidade GÓMEZ et 
al. (2008) 
Presente 
tese 
MODELO 
VELAZQUEZ 
et al. (2002) 
% Erro 
relativo 
% Erro 
relativo 
  Experimental Simulação Simulação 
 
(Gómez x 
Presente 
Tese) 
(Gómez x 
Modelo 
Velázquez) 
Pressão de alta bar  19,95 19,80 20,00* 0,75 0,25 
Pressão de baixa bar  6,20 6,24 6,00* 0,65 3,23 
Fluxo de vapor de 
amônia (1) min
kg
 
0,35 0,36 0,36 2,86 2,86 
Concentração de 
amônia 
na solução fraca (10) 
% 17,15 18,42 17,00 7,40 0,87 
Concentração de 
amônia 
na solução forte (7) 
% 42,22 43,57 43,50 3,20 3,03 
Concentração de 
amônia 
no vapor (1) 
% 99,10 99,15 99,21 0,05 0,11 
Temperatura de saída 
no condensador de 
refluxo (1) 
C  82,20 81,08 81,00 1,36 1,46 
COP = Qev/Qge  0,58 0,58 0,61 0,0 5,17 
Razão de circulação  2,63 2,61 2,51 0,76 4,56 
Razão de fluxo  3,63 3,61 3,51 0,55 3,31 
*Dados de entrada 
 
A tabela 6.5 compara as transferências de calor experimental e por simulação numérica obtida 
para cada equipamento do ciclo GAX. Os resultados experimentais apresentados são valores médios 
resultantes de uma série de experimentos realizados por GÓMEZ et al. (2008), após o estabelecimento 
do estado estacionário, onde a capacidade de resfriamento permaneceu constante.  
Conforme pode ser observado na tabela 6.5, a transferência de calor do gerador calculada pela 
simulação computacional de 12,07kW foi próxima do valor experimental de 11,81kW. A capacidade 
de resfriamento obtida por simulação neste trabalho de 7,04kW  foi praticamente semelhante aos 
7,10kK obtidos experimentalmente. O calor rejeitado no condensador obtido por simulação de 7,02kW 
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foi próximo do valor experimental de 6,60kW, entretanto, a diferença encontrada entre eles foi 
principalmente devido aos 2°C de subresfriamento encontrados no trabalho experimental contra as 
condições de saturação que foram consideradas na simulação.  O calor extraído do ar de arrefecimento 
durante o processo de absorção apresentou valor de simulação de 9,58kW próximo ao experimental de 
9,21kW. Estes resultados podem ser atribuídos ao mau funcionamento do sistema experimental do 
absorvedor ocasionado pela acumulação do vapor de amônia na coluna absorvedor-GAX e uma 
distribuição deficiente da queda de filme da solução fraca que afetou o processo de absorção.  
Como pode ser observado pela tabela 6.5, os valores de transferências de calor obtidos por 
simulação numérica são validados após apresentarem boa concordância com os resultados 
experimentais. A recuperação de calor interno obtido para as colunas do absorvedor-GAX ( )( AHXGAXAQ  ) 
e gerador-GAX ( GAXDQ ) é consistente com os valores experimentais. 
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Tabela 6. 5 - Comparação entre os valores de transferência de calor experimental e simulação 
numérica de cada equipamento. 
 
Parâmetros  Unidades GÓMEZ et 
al. (2008) 
Presente 
tese 
MODELO 
VELÁZQUEZ 
et al. (2002) 
% Erro 
relativo  
% Erro 
relativo 
  Experimental Simulação Simulação 
 
(Gómez x 
Presente 
Tese) 
(Gómez x 
modelo 
Velazquez) 
EVQ  kW  7,10 7,04 7,30* 0,80 2,82 
GEQ  kW  11,81 12,07 11,81* 
 
2,20 --- 
ABQ  kW  9,21 9,58 9,23 4,02 0,22 
COQ  kW  6,60 7,02 6,65 6,36 0,76 
CRQ  kW  2,40 2,32 2,30 3,33 4,17 
SBQ  kW  0,87 0,89 0,90 2,30 3,45 
)( AHXGAXAQ   kW  4,26 4,46 4,10 4,69 3,76 
GAXDQ  kW  2,32 2,34 2,25 0,86 3,02 
*Dado de entrada 
 
 
 
 158 
 
 
6.2 Efeito da temperatura do ambiente a ser resfriado 
 
 
A faixa para a temperatura do ambiente a ser resfriado são definidas para aplicações em sistemas 
de ar condicionado residencial. A influência da temperatura do ambiente a ser resfriado sobre as 
temperaturas, transferências de calor para cada equipamento e COP dos sistemas de refrigeração por 
absorção de simples estágio, GAX com absorvedor de dois estágios e GAX com absorvedor de três 
estágios, pode ser vista nas figuras 6.2 a 6.9.  
Para o ciclo GAX com absorvedor de três estágios, o absorvedor e gerador são trocadores de calor 
em que ocorre a queda de filme, em que o líquido e vapor são postos em contato num fluxo em 
contracorrente, resultando em perfis de temperatura e de composição diferentes ao longo dos tubos da 
coluna. Alguns pontos destes perfis de temperaturas podem ser observados nas figuras 6.2, 6.3 e 6.4.  
No interior dos tubos, os gradientes de concentração, temperatura e pressão estão presentes, os 
quais tendem naturalmente ao equilíbrio. Esses gradientes podem ser observados entre a maior parte da 
corrente de vapor e a sua interface com o líquido, e entre a maior parte da corrente de líquido e a sua 
interface com o vapor. 
No absorvedor, a temperatura da película de líquido que cai (solução absorvente) é maior do que 
a temperatura do vapor ascendente, devido às condições de entrada e de liberação de energia térmica na 
interface durante o processo de absorção. Conforme pode ser observado na figura 6.2, a solução 
absorvente transfere calor a partir da película de líquido em direção ao vapor, aumentando a 
temperatura deste último, portanto, o vapor entra no absorvedor a uma temperatura de 45°C, aumenta a 
sua temperatura entre 90 a 96°C ( 15T ) e atinge valores na faixa de 97 a 106°C ( 17T ) na 3º seção de 
absorção (última seção GAX denominada de GAXA). Na coluna gerador-GAX, a temperatura da 
película de líquido aumenta à medida que desce através dos tubos, como por exemplo, a solução forte 
entra na coluna com temperatura 18T  na faixa de 103 a 107°C, na seção intermediária do gerador 16T  
aumenta para entre 114 a 108°C e sai na seção inferior do gerador 10T  com valores entre 161,86 a 
162,40°C. Por outro lado, a temperatura do vapor que ascende ao longo da coluna gerador-GAX 
diminui. Pode-se observar que para temperaturas do ambiente a ser resfriado acima de 29°C, as 
temperatura 18T  tende a ser superior ao valor de 16T . 
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No caso para o ciclo GAX com absorvedor de dois estágios (conforme mostra a figura 6.3), o 
vapor entra no absorvedor a 45°C e atinge valores entre 90 a 98°C ( 15T ) na última seção da coluna 
absorvedor-GAX.  
14 16 18 20 22 24 26 28 30
80
90
100
110
120
130
140
150
160
170
 
 
T
e
m
p
e
ra
tu
ra
s
 [
°C
]
Temperatura do ambiente a ser resfriado [°C]
Ciclo GAX absorvedor 3 estágios
 Temperatura na saída do gerador T10 
 Temperatura na saída do GAXA T18
 Temperatura na seção meio absorvedor T15 
 Temperatura na coluna gerador T16 
 Temperatura na 3 seção absorvedor T17 
 
Figura 6. 2 - Efeito da temperatura do ambiente resfriado sobre as temperaturas internas nos trocadores de calor absorvedor 
e gerador (GAX absorvedor de três estágios). 
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Figura 6. 3 - Efeito da temperatura do ambiente resfriado sobre as temperaturas internas nos trocadores de calor absorvedor 
e gerador (GAX absorvedor de dois estágios). 
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Na coluna gerador-GAX, conforme pode ser visto na figura 6.3, a temperatura da película de 
líquido aumenta à medida que desce através dos tubos, como por exemplo, a solução forte entra na 
coluna com temperatura 9T  de 90°C, na seção intermediária do gerador 16T  aumenta para entre 114 a 
107,2°C e sai na seção inferior do gerador 10T  com valor de 162,03°C. Por outro lado, a temperatura do 
vapor que ascende ao longo da coluna gerador-GAX diminui para faixas de 114 a 107,2°C ( 16T ) para 
113 a 102°C ( 14T ). 
As composições de vapor e líquido na coluna de absorção-GAX estão inicialmente num estado de 
não equilíbrio químico, tanto pelo teor de amônia como também pelo teor de água presentes nas duas 
fases. Depois de um determinado tempo em contato entre as fases de líquido e vapor, elas naturalmente 
tendem ao equilíbrio devido ao processo de absorção de amônia e de dessorção de água, ocasionando 
uma diminuição da concentração do vapor de amônia, uma vez que ascende através dos tubos, 
entrando na coluna com percentual em torno de 99,4% de amônia e diminui em torno de 75% em 
massa de amônia. 
Como pode ser observado na figura 6.4, para todas as configurações, o aumento da temperatura 
do ambiente a ser resfriado causa um aumento nas temperaturas 5T  e  10T , porém uma redução 
acentuada para a temperatura 1T . As demais temperaturas permanecem com a tendência de função 
constante. Há um aumento mais significativo para a temperatura 10T  para as configurações GAX 
quando comparada com o valor obtido para a configuração de simples estágio. Isto pode ser atribuído 
ao fato de que o aumento da temperatura do ambiente a ser resfriado aumenta a capacidade de 
desempenho de refrigeração ocasionando na elevação da temperatura 5T  e, consequentemente, 
aumenta a temperatura de geração. Porém, a elevação de  5T  impõe uma maior exigência de 
recuperação térmica e isto pode ser alcançado de forma eficiente para as configurações GAX.  
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(c) 
Figura 6. 4 - Efeito da temperatura do ambiente a ser resfriado sobre as temperaturas de equipamentos das configurações 
de ciclos de simples estágio (a) GAX absorvedor dois estágios (b) e GAX absorvedor três estágios (c). 
 
O efeito GAX é reduzido com o aumento da diferença de temperatura entre o condensador e 
evaporador, principalmente devido a uma diminuição da sobreposição de temperatura entre o 
absorvedor e gerador que é ocasionada pela redução da pressão e temperatura do absorvedor.
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(c) 
Figura 6. 5 - Efeito da temperatura do ambiente a ser resfriado sobre as temperaturas dos trocadores de calor de solução 
(a), GAXA no absorvedor dois estágios (b) e GAXA no absorvedor três estágios (c). 
 
A figura 6.5 apresenta o efeito da variação da temperatura do ambiente a ser resfriado sobre as 
temperaturas de saída nos trocadores de calor de solução (no caso do ciclo de simples estágio) e 
GAXA (no caso de ciclos GAX). Pode-se observar que os ciclos GAX possuem maior recuperação 
de energia térmica do que o ciclo de simples estágio, uma vez que a temperatura 12T é maior no GAX 
permitirá uma maior recuperação de calor nos trocadores de calor internos GAXA e GAXD. A 
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temperatura na saída do GAXA é maior para a configuração com absorvedor de três estágios, pois 
este possibilita uma maior integração de energia interna. A integração de energia interna é definida 
pela soma das transferências de calor dos trocadores de calor que utilizam a própria solução para 
realizar a troca térmica no ciclo e pelo número de estágios divididos para absorção e geração do 
vapor de refrigerante. 
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Figura 6. 6 - Efeito da temperatura do ambiente a ser resfriado sobre as transferências de calor dos trocadores de calor no 
ciclo de simples estágio (a), GAX absorvedor dois estágios (b) e GAX absorvedor três estágios (c). 
(c) 
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A figura 6.6 mostra o efeito do aumento da temperatura do ambiente a ser resfriado sobre as 
transferências de calor para os ciclos de simples estágio (figura 6.6a), GAX absorvedor dois estágios 
(figura 6.6b), GAX absorvedor três estágios (figura 6.6c). Analisando a figura 6.6, pode-se observar 
que as transferências de calor para o gerador e absorvedor são menores para os sistemas GAX do que 
quando comparados com o ciclo de simples estágio, e isto, como mencionado anteriormente, pode ser 
atribuído principalmente devido ao fato da inserção dos trocadores de calor interno que permite a 
divisão em seções do gerador e do absorvedor no sistema de absorção GAX, ocasionando em maior 
integração de energia interna e deste modo reduzindo as exigências de aquecimento externo no gerador 
e às necessidades de resfriamento externo no absorvedor. Consequentemente, menos aquecimento e 
resfriamento externos serão necessários para o sistema de absorção, ocasionando no aumento 
significativo do coeficiente de desempenho do ciclo, conforme pode ser observado na figura 6.7. 
Inicialmente, para temperaturas do ambiente a ser resfriado de 15 a 20°C, os sistemas de refrigeração 
por absorção GAX com absorvedor de dois estágios e de três estágios apresentam praticamente o 
mesmo valor de COP mantendo o mesmo porte total entre os ciclos. No entanto, devido a divisão em 
maior estágios de absorção, o que ocasiona em maior integração de energia interna, o ciclo GAX com 
absorvedor de três estágios apresenta maior desempenho. 
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Figura 6. 7 - Efeito da temperatura do ambiente a ser resfriado sobre o COP das configurações de sistemas por absorção 
simulados. 
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Figura 6. 8 - Efeito da temperatura do ambiente a ser resfriado sobre as transferências de calor no trocador de solução e 
subresfriador para o ciclo de simples estágio (a), GAXA, GAXD e subresfriador no absorvedor dois estágios (b), AHX, 
GAXA, GAXD e subresfriador no absorvedor três estágios (c). 
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Conforme pode ser observado na figura 6.8, as configurações de ciclo GAX fornecem 
maior integração de energia interna quando comparada com o ciclo de simples estágio. Essa 
integração é caracterizada pela soma das transferências de calor dos trocadores de calor que 
utilizam a própria solução para realizar a troca térmica no ciclo e pelas seções que foram 
divididas no absorvedor e no gerador, as quais permitem um maior aproveitamento do calor de 
absorção para o pré-aquecimento da solução forte que sai do absorvedor e o pré-resfriamento da 
solução fraca que deixa o gerador. A figura 6.9 mostra os perfis de calor para a integração de 
energia interna em função do aumento da temperatura do ambiente a ser resfriado para as três 
configurações de ciclos simuladas neste trabalho. Como pode ser observado na figura 6.9, a 
configuração GAX com absorvedor de três estágios fornece a maior integração de energia interna.  
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Figura 6. 9 - Efeito da temperatura do ambiente a ser resfriado sobre a integração de energia interna para as 
configurações de ciclos por absorção simulados. 
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6.3 Efeito da temperatura do ar de arrefecimento 
 
 
As figuras 6.10 a 6.17 mostram o efeito da temperatura do ar de arrefecimento sobre as 
temperaturas, transferências de calor e COP dos sistemas de refrigeração por absorção de simples 
estágio, GAX com absorvedor de dois estágios e GAX com absorvedor de três estágios.  
Para o ciclo GAX com absorvedor de três estágios, conforme pode ser observado na figura 
6.10, com o aumento de 2°C sobre a temperatura do ar de arrefecimento, as temperaturas do 
vapor que sobe através da coluna absorvedor-GAX, tais como, 15T  na seção intermediária cresce 
de 0,4°C e apresenta valores na faixa entre 91,92 a 94,61°C, enquanto que a 17T  na seção superior 
GAXA (terceira seção) decresce de 0,2°C e possui valores entre 104 a 102,73°C. A temperatura da 
solução forte na saída do absorvedor 18T  apresenta incremento de 0,8°C. Na coluna gerador-GAX, 
a temperatura da solução forte entra na coluna com temperatura 18T  na faixa de 100 a 106°C, na 
seção intermediária do gerador 16T  aumenta entre 95 a 110°C e sai na seção inferior do gerador 
10T  com valores entre 160 a 162,2°C. Portanto, o estado térmico do absorvedor é fortemente 
influenciado pelo aumento da temperatura do ar de arrefecimento, uma vez que o aumento da 
temperatura de rejeição de calor aumenta a pressão do condensador e evaporador e, 
consequentemente, aumenta a razão de circulação e diminui ligeiramente a taxa de escoamento de 
massa de amônia. Isto deve aumentar as exigências de fornecimento de calor no gerador 
provocando uma diminuição no COP do sistema. 
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Figura 6. 10 - Efeito da temperatura do ar de arrefecimento sobre as temperaturas internas nos trocadores absorvedor 
e gerador (GAX absorvedor de três estágios). 
 
Conforme apresentado pela figura 6.11, para o ciclo GAX com absorvedor de dois estágios, 
a temperatura na seção intermediária do absorvedor 15T  apresenta valores praticamente 
constantes, enquanto que a temperatura 16T  na seção do gerador-GAX cresce de 2,3°C 
apresentando valores na faixa de 93,2 a 109,2°C. A temperatura na saída do absorvedor aumenta 
de 1,4°C e possui valores entre 80,8 a 90,5°C, enquanto que 10T  aumenta de 0,4°C com valores 
entre 158,9 a 162°C. 
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Figura 6. 11 - Efeito da temperatura do ar de arrefecimento sobre as temperaturas internas nos trocadores absorvedor 
e gerador (GAX absorvedor de dois estágios). 
 
As figuras 6.12 mostram o efeito do aumento da temperatura do ar de arrefecimento sobre 
as temperaturas de saída no condensador, evaporador, absorvedor, gerador e condensador de 
refluxo. Como pode ser observado na figura 6.12, a variação da temperatura do ar de 
arrefecimento tem mais influência sobre o condensador de refluxo quando comparado ao 
absorvedor e o condensador. As temperaturas 1T , 2T  e 7T  aumentam e, consequentemente a 
temperatura 10T  também cresce com o aumento da temperatura do ar.  
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(c) 
Figura 6. 12 - Efeito da temperatura do ar de arrefecimento sobre as temperaturas de equipamentos das 
configurações de ciclos de simples estágio (a) GAX absorvedor dois estágios (b) e GAX absorvedor três estágios (c). 
 
 
As figuras 6.13 mostram o efeito da temperatura do ar de arrefecimento sobre as 
temperaturas de saída nos trocadores de calor de solução (no caso do ciclo de simples estágio) e 
GAXA (no caso de ciclos GAX). A temperatura na saída do absorvedor 9T  e 18T  é maior para os 
ciclos GAX quando comparada com a do ciclo de simples estágio. No entanto, as temperaturas 
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18T  e 12T  é maior para a configuração GAX com absorvedor de três estágios, uma vez que esta 
fornece maior recuperação de energia interna. 
24 26 28 30 32 34 36 38 40 42
60
65
70
75
80
85
90
95
100
105
110
115
120
 
 
T
e
m
p
e
ra
tu
ra
s
 [
°C
]
Temperatura do ar de arrefecimento [°C]
Ciclo simples estágio
 Temperatura na saída da válvula expansão T12
 Temperatura na saída do trocador de calor T9
 
(a) 
24 26 28 30 32 34 36 38 40 42
60
65
70
75
80
85
90
95
100
105
110
115
120
 
 
T
e
m
p
e
ra
tu
ra
s
 [
°C
]
Temperatura do ar de arrefecimento [°C]
Ciclo GAX absorvedor 2 estágios
 Temperatura na saída da válvula expansão T12
 Temperatura na saída do gaxa T9
 
(b) 
24 26 28 30 32 34 36 38 40 42
60
65
70
75
80
85
90
95
100
105
110
115
120
125
130
 
 
T
e
m
p
e
ra
tu
ra
s
 [
°C
]
Temperatura do ar de arrefecimento [°C]
Ciclo GAX absorvedor 3 estágios
 Temperatura na saída da válvula expansão T12
 Temperatura na saída do gaxa T18
 
(c) 
Figura 6. 13 - Efeito da temperatura do ar de arrefecimento sobre as temperaturas dos trocadores de calor de solução 
(a) , GAXA no absorvedor dois estágios (b) e GAXA no absorvedor três estágios (c). 
 
 
172 
 
24 26 28 30 32 34 36 38 40 42
2
4
6
8
10
12
14
16
 
 
T
ra
n
s
fe
rê
n
c
ia
 d
e
 c
a
lo
r 
[k
W
]
Temperatura do ar de arrefecimento [°C]
Ciclo simples estágio
 Gerador 
 Condensador 
 Absorverdor 
 Evaporador 
 Condensador de refluxo
 
(a) 
24 26 28 30 32 34 36 38 40 42
2
4
6
8
10
12
14
16
 
 
T
ra
n
s
fe
rê
n
c
ia
 d
e
 c
a
lo
r 
[k
W
]
Temperatura do ar de arrefecimento [°C]
Ciclo GAX absorvedor 2 estágios
 Gerador 
 Condensador 
 Absorverdor 
 Evaporador 
 Condensador de refluxo
 
(b) 
24 26 28 30 32 34 36 38 40 42
2
4
6
8
10
12
14
16
 
 
T
ra
n
s
fe
rê
n
c
ia
 d
e
 c
a
lo
r 
[k
W
]
Temperatura do ar de arrefecimento [°C]
Ciclo GAX absorvedor 3 estágios
 Gerador 
 Condensador 
 Absorverdor 
 Evaporador
 Condensador de refluxo
 
(c) 
Figura 6. 14 - Efeito da temperatura do ar de arrefecimento sobre as transferências de calor dos trocadores de calor 
no ciclo de simples estágio (a), GAX absorvedor dois estágios (b) e GAX absorvedor três estágios (c). 
 
 
A figura 6.14 apresenta o efeito do aumento da temperatura do ar de arrefecimento sobre as 
transferências de calor para os ciclos de simples estágio (figura 6.14a), GAX com absorvedor de 
dois estágios (figura 6.15b) e GAX com absorvedor de três estágios (figura 6.14c). Pode ser 
observado que as transferências de calor para o gerador, absorvedor, condensador e evaporador 
diminuem com o aumento da temperatura de rejeição de calor para as três configurações de ciclos 
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simuladas. Para o absorvedor, esta diminuição da transferência de calor é mais significativa do 
que quando comparado com a do condensador. As exigências de calor para o gerador e para o 
absorvedor são menores para o sistema GAX com absorvedor de três estágios do que quando 
comparadas com os valores para os ciclos de simples estágios e GAX com absorvedor de dois 
estágios.  
A figura 6.15 mostra o efeito da temperatura do ar de arrefecimento sobre o COP dos 
sistemas de refrigeração por absorção. Como pode ser observado, o aumento da temperatura de 
rejeição de calor resulta na diminuição do desempenho para as três configurações de ciclos de 
absorção simuladas. A redução do COP é mais significativa para a configuração GAX absorvedor 
três estágios e para valores de temperatura do ar de 40°C, os valores de desempenho para as duas 
configurações de GAX, são bem próximos. Conforme mencionado anteriormente, o aumento da 
temperatura de rejeição de calor aumenta a pressão do condensador e evaporador e, 
consequentemente, aumenta a razão de circulação do ciclo e reduz a taxa de escoamento de massa 
de refrigerante (amônia). Isto deve aumentar as necessidades de calor a partir da fonte externa 
para o gerador provocando uma diminuição no COP e redução mais acentuada do efeito 
frigorífico dos sistemas. 
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Figura 6. 15 - Efeito da temperatura do ar de arrefecimento sobre o COP das configurações de sistemas por absorção 
modeladas. 
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(c) 
Figura 6. 16 - Efeito da temperatura do ar de arrefecimento sobre as transferências de calor no trocador de solução e 
subresfriador para o ciclo de simples estágio (a), GAXA, GAXD e subresfriador no absorvedor dois estágios (b), 
AHX, GAXA, GAXD e subresfriador no absorvedor três estágios (c). 
 
A figura 6.16 mostra o efeito do aumento da temperatura do ar de arrefecimento sobre as 
transferências de calor para os trocadores de calor que utilizam a solução que circula no ciclo para 
transferir calor para o sistema. Pode-se observar que o calor para os trocadores de calor de 
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solução e subresfriador se mantém constante para o ciclo de simples estágio. Por outro lado, o 
calor fornecido pelos trocadores GAXA e GAXD para o ciclo GAX absorvedor dois estágios 
diminui suavemente com o aumento da temperatura de rejeição de calor. Do mesmo modo, as 
transferências de calor para os componentes AHX, GAXA e GAXD diminuem com o aumento da 
temperatura do ar de arrefecimento. A figura 6.17 mostra que a configuração GAX absorvedor três 
estágios fornece a maior integração de energia interna quando comparada com o ciclo de simples 
estágio e GAX absorvedor dois estágios, no entanto, a influência do aumento da temperatura do ar 
de arrefecimento sobre a diminuição das transferências de calor é mais significativa para a seção 
intermediária do ciclo GAX (seção do trocador AHX). 
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Figura 6. 17 - Efeito da temperatura do ar de arrefecimento sobre a integração de energia interna para as 
configurações de ciclos por absorção simuladas. 
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6.4 Efeito da temperatura de entrada do fluido de aquecimento 
 
 
O efeito da temperatura de entrada do fluido de aquecimento no gerador sobre as 
temperaturas, transferências de calor e COP dos ciclos de refrigeração por absorção de simples 
estágio, GAX absorvedor dois estágios e GAX absorvedor três estágios é mostrado nas figuras 
6.18 a 6.25.  
Pode ser observado nas figuras 6.18 e 6.19, que as temperaturas para os trocadores de calor 
interno nas colunas absorvedor-GAX e gerador-GAX aumentam com a elevação da temperatura de 
entrada do fluido de aquecimento no gerador. Isto pode ser atribuído ao fato de que o aumento na 
temperatura de entrada do fluido de aquecimento aumenta o gradiente térmico no gerador e, 
consequentemente, a temperatura da solução de saída do gerador e as taxas de calor dos demais 
componentes dos sistemas GAX aumentam. Isto por sua vez aumenta a pressão do condensador e 
diminui a pressão do evaporador e, consequentemente, eleva a concentração da solução forte e 
diminui a concentração da solução fraca.  
Como pode ser observado na figura 6.18, com uma variação de 8°C para elevar a 
temperatura do fluido de aquecimento, obtém-se: para a coluna gerador-GAX, a temperatura 10T  
na entrada da coluna absorvedor-GAX apresenta incrementos de 4°C e variação de 111,72 a 
139°C, enquanto que a temperatura 16T  referente ao fluxo em contracorrente do vapor e da 
solução na seção do GAXD aumenta de 2,5°C com valores entre 100 a 116°C. Para a coluna 
absorvedor-GAX, a temperatura de saída da solução forte 18T  possui incremento de 3,2°C com 
valores entre 92,31°C a 115°C. As temperaturas internas referentes ao fluxo em contracorrente do 
vapor e líquido no absorvedor são 15T  e 17T , aumentam, respectivamente, 3°C e 3,5°C com 
valores entre 82,44 a 103°C e 87,83 a 114°C.  
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Figura 6. 18 - Efeito da temperatura de entrada do fluido de aquecimento sobre as temperaturas internas nos 
trocadores absorvedor e gerador (GAX absorvedor de três estágios). 
 
 
No caso do ciclo GAX com absorvedor de dois estágios, conforme apresentado pela figura 
6.19, a temperatura na seção do trocador GAXA 15T  aumenta de 3,1°C com valores entre 82,33 a 
104,5°C, enquanto que a temperatura na seção do GAXD na coluna gerador-GAX 16T  incrementa 
2°C variando de 100 a 115°C. Na saída do absorvedor, a temperatura 9T  aumenta de 2°C com 
valores entre 81,6 a 97°C, enquanto que a temperatura de entrada na coluna absorvedor-GAX 
aumenta 2,5°C e varia de 97 a 114°C.  
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Figura 6. 19 - Efeito da temperatura de entrada do fluido de aquecimento sobre as temperaturas internas nos 
trocadores absorvedor e gerador (GAX absorvedor de dois estágios). 
 
A figura 6.20 mostra o efeito do aumento da temperatura de entrada do fluido de 
aquecimento sobre as temperaturas de saída do condensador, evaporador, absorvedor, gerador e 
condensador de refluxo. Pode-se observar que a elevação da temperatura do fluido de 
aquecimento provoca um aumento mais significativo nas temperaturas da solução que sai do 
gerador 10T  e do vapor que sai do condensador de refluxo 1T  quando comparadas às temperaturas 
referentes aos trocadores de calor condensador 2T  e absorvedor 7T . O aumento da temperatura 1T  
indica em aumento da transferência de calor no condensador de refluxo o que deve aumentar o 
fluxo de vapor de amônia. Entretanto, a elevação da temperatura do fluido quente ocasiona a 
diminuição da temperatura na saída do evaporador 5T , e isto, como mencionado anteriormente, 
aumenta a pressão do condensador e diminui a pressão do evaporador.  
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(c) 
Figura 6. 20 - Efeito da temperatura de entrada do fluido de aquecimento sobre as temperaturas de trocadores de 
calor das configurações de ciclos de simples estágio (a) GAX absorvedor dois estágios (b) e GAX absorvedor três 
estágios (c). 
 
A figura 6.21 apresenta o efeito da temperatura de entrada do fluido de aquecimento no 
gerador sobre as temperaturas de saída nos trocadores de calor de solução (para ciclo de simples 
estágio) e GAXA (para ciclos GAX). Como podem ser observadas, as temperaturas 9T ,  12T  e 18T  
aumentam com a elevação da temperatura do fluido quente na entrada do gerador. 
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(c) 
Figura 6. 21 - Efeito da temperatura de entrada do fluido de aquecimento sobre as temperaturas dos trocadores de 
calor de solução (a), GAXA no absorvedor dois estágios (b) e GAXA no absorvedor três estágios (c). 
 
A figura 6.22 mostra o efeito da temperatura de entrada do fluido de aquecimento sobre as 
transferências de calor para os ciclos de simples estágios (figura 6.22a), GAX com absorvedor de 
dois estágios (figura 6.22b) e GAX com absorvedor de três estágios (figura 6.22c). Pode ser 
observado que as taxas de calor para o gerador, absorvedor, condensador e evaporador aumentam 
com o aumento da temperatura de entrada do fluido quente. 
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(c) 
Figura 6. 22 - Efeito da temperatura de entrada do fluido de aquecimento sobre as transferências de calor dos 
trocadores de calor no ciclo de simples estágio (a), GAX absorvedor dois estágios (b) e GAX absorvedor três estágios 
(c). 
 
Conforme mencionado anteriormente, o aumento da temperatura de saída no gerador 
ocasiona o aumento da capacidade dos três sistemas de refrigeração por absorção modelados 
neste trabalho, e isto, é devido ao aumenta nas taxas de calor dos outros componentes do ciclo. 
Isto por sua vez, aumenta a concentração da solução forte e diminui a concentração da solução 
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fraca e, consequentemente, aumenta a taxa de fluxo de massa do refrigerante e provoca o aumento 
da capacidade de refrigeração do evaporador.  
As transferências de calor para o gerador e absorvedor são menores para os sistemas GAX 
do que quando comparados com o ciclo de simples estágio. Devido a divisão em seções do 
gerador e do absorvedor, os sistemas GAX fornecem maior integração de energia interna e desde 
modo reduz as necessidades de aquecimento e resfriamento externos no gerador e absorvedor, 
respectivamente. Dessa forma, menos aquecimento e resfriamento externos serão necessários para 
o sistema de absorção GAX em comparação ao ciclo de simples estágio. Pode-se observar na 
figura 6.22 que a configuração GAX com absorvedor de três estágios é a mais eficiente dentre as 
configurações simuladas.  
Conforme mencionado anteriormente, o efeito frigorífico dos sistemas de refrigeração 
aumenta quase linearmente com o aumento da temperatura de entrada do fluido de aquecimento 
no gerador, e isto, é devido ao aumento das transferências de calor dos demais componentes dos 
ciclos. De acordo com RAMESHKUMAR et al. (2009), isto por sua vez, aumenta a 
irreversibilidade de transferências de calor e, portanto, ocasiona numa diminuição do COP 
conforme mostra a figura 6.23.  
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Figura 6. 23 - Efeito da temperatura de entrada do fluido de aquecimento sobre o COP das configurações de 
sistemas por absorção simuladas. 
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(c) 
Figura 6. 24 - Efeito da temperatura de entrada do fluido de aquecimento sobre as transferências de calor no trocador 
de solução e subresfriador para o ciclo de simples estágio (a), GAXA, GAXD e subresfriador no absorvedor dois 
estágios (b), AHX, GAXA, GAXD e subresfriador no absorvedor três estágios (c). 
 
As figuras 6.24 e 6.25 mostram que com o aumento da temperatura de entrada do fluido de 
aquecimento na coluna gerador-GAX, a maior integração de energia interna ocorre nos sistemas 
de refrigeração por absorção GAX, uma vez que as seções do gerador e absorvedor são divididas 
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internamente para incorporação de trocadores de calor visando um maior aproveitamento do calor 
de absorção para os processos de pré-aquecimento da solução forte e pré-resfriamento da solução 
fraca. A figura 6.25 mostra os perfis de taxas de calor para as três configurações de ciclos de 
absorção simuladas neste trabalho e como pode ser observada, a configuração GAX com 
absorvedor de três estágios fornece a maior integração de energia interna para temperaturas de 
entrada do fluido quente acima de 175°C.  
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Figura 6. 25 Efeito da temperatura de entrada do fluido de aquecimento sobre a integração de energia interna para as 
configurações de ciclos por absorção simuladas. 
. 
 
Os resultados apresentados nas seções 6.2, 6.3 e 6.4 mostraram que o ciclo de absorção 
GAX com absorvedor de três estágios obteve maior coeficiente de desempenho nas condições 
operacionais simuladas. Dessa forma, uma análise de sensibilidade e estudo de otimização 
(descritos na seção 6.5) foram realizados visando melhorar o efeito frigorífico e desempenho do 
sistema de refrigeração por absorção GAX com absorvedor de três estágios através da variação do 
produto UA  de cada componente do ciclo obedecendo ao critério de manter o porte total do 
equipamento.  
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6.5 Estudo de otimização do sistema de refrigeração por 
absorção GAX com absorvedor de três estágios 
 
 
Nesta seção serão apresentados a metodologia e os resultados provenientes da análise de 
sensibilidade e estudo de otimização, que estudaram a influência dos parâmetros globais de 
transferência de calor de cada componente do ciclo UA  (representados pelo produto entre o 
coeficiente global de transferência de calor e área de troca do componente do ciclo) sobre o 
aumento no efeito frigorífico e no coeficiente de desempenho do ciclo de absorção GAX com 
absorvedor de três estágios com o critério de manter o porte total do equipamento. Como o 
sistema de refrigeração GAX possui equipamentos resfriados a ar e líquido, foi realizada uma 
divisão em dois grupos contendo: componentes resfriados por líquido (trocadores AHX, GAXA, 
GAXD, Gerador, Subresfriador e Evaporador) e componentes resfriador por ar (Absorvedor, 
Condensador e Condensador e Refluxo).  Assumindo que os custos dos vários trocadores de calor 
sejam proporcionais a somatória dos produtos UA , os custos deverão ser equivalentes. 
A configuração obtida no projeto inicial, apresentado na tabela 6.3, foi baseada em 
condições operacionais do protótipo experimental de GÓMEZ et al (2008), em parâmetros 
ambientais razoavelmente bem definidos e na especificação arbitrária de diferenças de 
temperaturas moderadas. A etapa seguinte procura melhorar o efeito frigorífico para aumentar o 
COP do sistema de refrigeração GAX com absorvedor de três estágios através da proposta de 
estudos de sensibilidade e de otimização da configuração inicial.  
Para o estudo de sensibilidade, cada componente do ciclo de refrigeração por absorção GAX 
com absorvedor de três estágios, foi avaliado individualmente. A sistemática utilizada para todos 
os componentes foi à mesma, ou seja, variou-se o produto UA  do componente do ciclo com o 
incremento fixado em K/W10UA   e avaliou-se a sua influência no efeito frigorífico do 
sistema. No estudo de sensibilidade de determinado componente, mantiveram-se fixas o produto 
UA  dos outros componentes nas dimensões iniciais (conforme apresentado na tabela 6.3). Dessa 
forma, os resultados do efeito frigorífico provenientes da análise de sensibilidade permitiram 
calcular um fator proporcional referente ao produto UA  (fator UA ) para cada componente do 
ciclo a fim de realizar posterior variação do porte do componente de maneira mais adequada para 
uso durante a otimização do sistema.  
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6.5.1 Estudo de otimização para melhorar o efeito frigorífico ev
.
Q  
 
A equação 6.3 e as tabelas 6.6 e 6.7 mostram a metodologia utilizada para a análise de 
sensibilidade para calcular o fator UA  de cada componente para ser utilizado no estudo de 
otimização visando melhorar o efeito frigorífico do ciclo GAX. 
 
Fator 
 componente*QevQevf
componente
Média*)QevQevf(
alproporcionFator 
UA

      (6.3) 
 
Onde *Qev  e Qevf  são valores do efeito frigorífico anterior e calculado (final), 
respectivamente. A  componente*QevQevfMédia   é a média aritmética entre a diferença de Qev  
calculado e anterior para cada componente do ciclo GAX. O fator proporcional é obtido pela soma 
do denominador da equação 6.3. 
As tabelas 6.6 e 6.7 mostram a metodologia e os resultados da primeira análise de 
sensibilidade para melhorar o efeito frigorífico e, consequentemente, aumentar o desempenho do 
ciclo GAX. Conforme pode ser observado na tabela 6.6, os resultados indicam valores positivos 
para fator UA  dos trocadores de calor AHX, GAXA e GAXD o que implica que o efeito 
frigorífico ev
.
Q  deve aumentar com o aumento do produto UA  desses componentes. Por outro 
lado, o gerador, subresfriador e evaporador apresentaram valores negativos do fator UA  e, 
consequentemente, a diminuição do produto UA  de cada um desses componentes, deve melhorar 
o valor do ev
.
Q  para o ciclo GAX.  
Tabela 6. 6 - Resultados da primeira análise de sensibilidade do ev
.
Q  para o grupo de componentes 
resfriados por líquido. 
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Conforme pode ser observado na tabela 6.7, os resultados indicam valor positivo para fator 
UA  do absorvedor o que ocasiona o aumento do ev
.
Q  à medida que aumenta o produto UA  
desse componente. Por outro lado, o condensador e condensador de refluxo apresentaram valores 
negativos do fator UA  e, consequentemente, a diminuição do produto UA de cada um desses 
componentes, deve melhorar o valor de ev
.
Q  do ciclo GAX. 
Tabela 6. 7 – Resultados da primeira análise de sensibilidade do ev
.
Q  para o grupo de componentes 
resfriados a ar. 
 
 
Com o fator UA  calculado (determinado pelo estudo de sensibilidade), iniciou-se o estudo 
de otimização do efeito frigorífico. No estudo de otimização, foram calculados novos produtos 
UA  para cada componente do ciclo através do uso de seu respectivo fator UA com o critério de 
manter o porte total da configuração inicial do sistema GAX. Para isso, foi utilizado um 
procedimento iterativo o qual através do emprego de determinados incrementos UA , permitiu 
calcular o ponto ótimo do efeito frigorífico. Portanto, um novo produto UA  (não cumulativo) 
calculado para cada componente foi inserido no código computacional para o ciclo GAX com 
absorvedor de três estágios com posterior execução do programa no modo simulação para avaliar 
a sua influência sobre o aumento de evQ
.
 no sistema. Os incrementos de UA  foram utilizados 
até atingir o ponto ótimo para o valor de evQ
.
. 
A tabela 6.8 mostra o valor otimizado de ev
.
Q  calculado pela primeira etapa de otimização 
que foi concluída após obtenção do ponto ótimo de ev
.
Q  para iteração de 
K
W280UA  . Nessa 
etapa, foi utilizado valor inicial de 
K
W10UA   e após isso, incrementos de valor igual a 10 no 
 188 
 
 
parâmetro UA  anterior (conforme mostra o apêndice B que apresenta os resultados 
complementares da primeira etapa de otimização). Como pode ser observado na tabela 6.8, o 
valor de ev
.
Q  igual a 7,043 ( ev
.
Q i = ev
.
Q  inicial) referente à configuração inicial aumentou para 
7,409kW ( ev
.
Q f = ev
.
Q final), isto é, aumentou em 5,20% mantendo o porte total do equipamento 
em 4242,287 W/K. Nesta primeira etapa de otimização, o COP aumentou 15,5%, conservando 
todos os componentes do ciclo GAX do protótipo experimental.  
Tabela 6. 8 – Resultados da primeira etapa de otimização de ev
.
Q  do ciclo GAX absorvedor três estágios. 
 
 
As tabelas 6.9 e 6.10 mostram os resultados da segunda etapa da análise de sensibilidade 
visando à continuidade de otimização do efeito frigorífico. Conforme pode ser observado na 
tabela 6.9, os resultados indicam valores positivos para fator UA  dos trocadores de calor GAXA, 
gerador e evaporador o que implica que o efeito frigorífico ev
.
Q  deve aumentar com o aumento do 
produto UA  desses componentes. Por outro lado, AHX, GAXD e subresfriador apresentaram 
valores negativos do fator UA  e, consequentemente, a diminuição do produto UA  de cada um 
desses componentes, deve melhorar o valor de ev
.
Q  do ciclo GAX. 
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Tabela 6. 9 - Resultados da segunda análise de sensibilidade do ev
.
Q  para o grupo de componentes 
resfriados por líquido. 
 
 
Conforme pode ser observado na tabela 6.10, os resultados indicam valores positivos para 
fator UA  do absorvedor e condensador de refluxo o que ocasiona o aumento do ev
.
Q  à medida 
que aumenta o produto UA  desses componentes. Por outro lado, o condensador apresenta valor 
negativo do fator UA  e, consequentemente, a diminuição do produto UA  desse componente 
deve melhorar o valor do ev
.
Q  para o ciclo GAX. 
Tabela 6. 10 - Resultados da segunda análise de sensibilidade do ev
.
Q  para o grupo de componentes 
resfriados a ar. 
 
 
A tabela 6.11 mostra o valor otimizado de ev
.
Q  calculado através da segunda etapa de 
otimização que foi concluída após obtenção do ponto ótimo de ev
.
Q  para uma iteração de 
K
W190UA  . Nessa segunda etapa, foi utilizado valor inicial de 
K
W10UA   e após isso, 
incrementos de valor igual a 10 no parâmetro UA  anterior (conforme apresenta o apêndice B 
que mostra os resultados complementares da segunda etapa de otimização). Como pode ser 
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observado na tabela 6.11, comparando 7,623kW (valor otimizado de ev
.
Q ) com o valor inicial de 
ev
.
Q  igual a 7,043kW ( ev
.
Q i) referente à configuração inicial, o efeito frigorífico aumentou em 
8,24% e o COP permaneceu com aumento de 15,5% mantendo o porte total do equipamento em 
4242,287 W/K. No entanto, para que ocorra esse aumento do efeito frigorífico, o estudo de 
otimização indicou a eliminação do trocador GAXD no ciclo GAX. 
Tabela 6. 11 - Resultados da segunda etapa de otimização de ev
.
Q  do ciclo GAX absorvedor três estágios. 
 
 
As tabelas 6.12 e 6.13 mostram os resultados da terceira etapa da análise de sensibilidade 
para continuidade de otimização do ev
.
Q . Conforme pode ser observado na tabela 6.12, os 
resultados indicam valores positivos de fator UA  dos trocadores de calor GAXA, gerador e 
evaporador o que implica que o efeito frigorífico ev
.
Q  deve aumentar com o aumento do produto 
UA  desses componentes. Por outro lado, AHX, GAXD e subresfriador apresentaram valores 
negativos do fator UA  e, consequentemente, a diminuição do produto UA  de cada um desses 
componentes, deve melhorar o valor de ev
.
Q  do ciclo GAX. Devido à indicação, pela terceira 
etapa de sensibilidade, da continuidade de diminuição do produto UA do GAXD, adotou-se valor 
zero para o produto UA desse componente durante a terceira etapa de otimização. 
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Tabela 6. 12 - Resultados da terceira análise de sensibilidade do ev
.
Q  para o grupo de componentes 
resfriados por líquido. 
 
 
 
Conforme pode ser observado na tabela 6.13, os resultados indicam valores negativos do 
fator UA  do condensador e condensador de refluxo o que ocasiona o aumento do ev
.
Q  à medida 
que diminui o produto UA  desses componentes. Por outro lado, o absorvedor apresenta valor 
positivo do fator UA  e, consequentemente, o aumento do produto UA  desse componente deve 
melhorar o valor do ev
.
Q  para o ciclo GAX. 
Tabela 6. 13 - Resultados da terceira análise de sensibilidade do ev
.
Q  para o grupo de componentes 
resfriados a ar. 
 
 
A tabela 6.14 mostra o valor otimizado de ev
.
Q  calculado pela terceira etapa de otimização 
que foi concluída após obtenção de seu valor ótimo para iteração de 
K
W110UA  . Nessa 
terceira etapa, foi utilizado valor inicial de 
K
W10UA   e após isso, incrementos de valor 
igual a 10 no parâmetro UA  anterior (conforme mostra o apêndice B os resultados 
complementares da terceira etapa de otimização). Como pode ser observado na tabela 6.14, 
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comparando 7,754kW com o valor inicial de ev
.
Q  igual a 7,043kW ( ev
.
Q i) referente à 
configuração inicial, o efeito frigorífico aumentou em 10,1% mantendo o porte total do 
equipamento em 4242,287 W/K. O valor de COP calculado foi de 0,71, aumento de 22,4% em 
relação ao COP inicial de 0,58. No entanto, para que ocorra esse aumento de desempenho do 
ciclo, o estudo de otimização indicou a eliminação dos trocadores AHX e GAXD do ciclo GAX. 
Tabela 6. 14 - Resultados da terceira etapa de otimização de ev
.
Q  do ciclo GAX absorvedor três estágios. 
 
 
As tabelas 6.15 e 6.16 mostram os resultados da quarta etapa da análise de sensibilidade 
para continuidade de otimização de ev
.
Q . Conforme pode ser observado na tabela 6.15, os 
resultados indicam valores positivos do fator UA  dos trocadores de calor GAXA, gerador, 
subresfriador e evaporador o que implica que o efeito frigorífico ev
.
Q  deve aumentar com o 
aumento do produto UA  desses componentes. Por outro lado, AHX e GAXD apresentaram 
valores negativos do fator UA  e, consequentemente, a diminuição do produto UA  de cada um 
desses componentes, deve melhorar o valor de ev
.
Q  do ciclo GAX. Devido à indicação, pela quarta 
etapa de sensibilidade, da diminuição do produto UA para os trocadores AHX e GAXD, adotou-se 
valor zero para o produto UA desses componentes durante a quarta etapa de otimização. 
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Tabela 6. 15 - Resultados da quarta análise de sensibilidade do ev
.
Q  para o grupo de componentes 
resfriados por líquido. 
 
 
Conforme pode ser observado na tabela 6.16, os resultados indica valor positivo do fator 
UA  do condensador de refluxo que ocasiona o aumento do ev
.
Q  à medida que aumenta o produto 
UA  desse componente. Por outro lado, o absorvedor apresenta valor negativo do fator UA  e, 
consequentemente, a diminuição do produto UA  desse componente deve melhorar o valor do 
ev
.
Q  para o ciclo GAX. Para o condensador o valor do fator UA calculado foi zero o que implica 
que o valor do produto UA desse componente está otimizado para esta etapa. 
Tabela 6. 16 - Resultados da quarta análise de sensibilidade do ev
.
Q  para o grupo de componentes 
resfriados a ar. 
 
A tabela 6.17 apresenta o valor otimizado de ev
.
Q  calculado pela quarta etapa de otimização 
que foi concluída após obtenção do valor ótimo de ev
.
Q  para iteração de 
K
W80UA  . Nessa 
quarta etapa, foi utilizado valor inicial de 
K
W10UA   e após isso, incrementos de valor igual 
a 10 no parâmetro UA  anterior (conforme mostra o apêndice B os resultados complementares 
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da quarta etapa de otimização). Como pode ser observado na tabela 6.17, comparando 7,794kW 
com o valor inicial de ev
.
Q  igual a 7,043kW ( ev
.
Q i) referente à configuração inicial, o efeito 
frigorífico aumentou em 10,7% mantendo o porte total do equipamento em 4242,287W/K. O 
valor de COP calculado foi de 0,75, aumento de 29,3% em relação ao COP inicial de 0,58. 
Tabela 6. 17 - Resultados da quarta etapa de otimização do ev
.
Q  do ciclo GAX absorvedor três estágios. 
 
 
As tabelas 6.18 e 6.19 mostram os resultados da quinta etapa da análise de sensibilidade 
para continuidade de otimização de ev
.
Q . Conforme pode ser observado na tabela 6.18, os 
resultados indicam valores positivos do fator UA  dos trocadores de calor GAXA e subresfriador 
o que implica que o efeito frigorífico ev
.
Q  deve aumentar com o aumento do produto UA  desses 
componentes. Por outro lado, os trocadores AHX, GAXD, gerador e evaporador apresentaram 
valores negativos do fator UA  e, consequentemente, a diminuição do produto UA  de cada um 
desses componentes, deve melhorar o valor de ev
.
Q  do ciclo GAX. Devido à indicação, pela 
quinta etapa de sensibilidade, da diminuição do produto UA para os trocadores AHX e GAXD, 
continuou-se a adotar valor zero para o produto UA desses componentes durante a quinta etapa de 
otimização. 
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Tabela 6. 18 - Resultados da quinta análise de sensibilidade do ev
.
Q  para o grupo de componentes 
resfriados por líquido. 
 
 
Conforme pode ser observado na tabela 6.19, os resultados indicam valores positivos do 
fator UA  do absorvedor e condensador que ocasiona o aumento do ev
.
Q  à medida que aumenta o 
produto UA  desses componentes. Por outro lado, o condensador de refluxo apresenta valor 
negativo do fator UA  e, consequentemente, a diminuição do produto UA  desse componente 
deve melhorar o valor do ev
.
Q  para o ciclo GAX. 
Tabela 6. 19 - Resultados da quinta análise de sensibilidade do ev
.
Q  para o grupo de componentes 
resfriados a ar. 
 
A tabela 6.20 apresenta o valor otimizado de ev
.
Q  calculado pela quinta etapa de otimização 
que foi concluída após obtenção do valor ótimo de ev
.
Q  para iteração de 
K
W30UA  . Nessa 
quinta etapa, foi utilizado valor inicial de 
K
W10UA   e após isso, incrementos de valor igual 
a 10 no parâmetro UA  anterior (conforme mostra o apêndice B os resultados complementares 
da quinta etapa de otimização). Como pode ser observado na tabela 6.20, comparando 7,799kW 
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com o valor inicial de ev
.
Q  igual a 7,043kW ( ev
.
Q i) referente à configuração inicial, o efeito 
frigorífico aumentou em 10,73% mantendo o porte total do equipamento em 4242,287W/K. O 
valor de COP permaneceu 0,75, mantendo o aumento de 29,3% em relação ao COP inicial de 
0,58. 
Tabela 6. 20 - Resultados da quinta etapa de otimização de ev
.
Q  do ciclo GAX absorvedor três estágios. 
 
 
As tabelas 6.21 e 6.22 mostram os resultados da sexta etapa da análise de sensibilidade para 
continuidade de otimização de ev
.
Q . Conforme pode ser observado na tabela 6.21, os resultados 
indica valor positivo do fator UA  do trocadores de calor GAXA o que implica que o efeito 
frigorífico ev
.
Q  deve aumentar com o aumento do produto UA  desse componente. Por outro 
lado, os trocadores AHX, GAXD e subresfriador apresentaram valores negativos do fator UA  e, 
consequentemente, a diminuição do produto UA  de cada um desses componentes, deve melhorar 
o valor de ev
.
Q  do ciclo GAX. Devido à indicação, pela sexta análise de sensibilidade, da 
diminuição do produto UA para os trocadores AHX e GAXD, continuou a adotar valor zero para o 
produto UA desses componentes durante a sexta etapa de otimização. Para o gerador e 
evaporador, o valor do fator UA calculado foi zero o que implica que o valor do produto UA 
desses componentes está otimizado para esta etapa. 
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Tabela 6. 21 - Resultados da sexta análise de sensibilidade do ev
.
Q  para o grupo de componentes 
resfriados por líquido. 
 
 
Conforme pode ser observado na tabela 6.22, os resultados indicam valor zero do fator UA  
do absorvedor, condensador e condensador de refluxo mostrando que os valores do produto UA 
desses componentes estão otimizados para esta etapa.  
Tabela 6. 22 - Resultados da sexta análise de sensibilidade do ev
.
Q  para o grupo de componentes 
resfriados a ar. 
 
A tabela 6.23 apresenta o valor otimizado de ev
.
Q  calculado pela sexta etapa de otimização 
que foi concluída após obtenção do valor ótimo de ev
.
Q  para apenas uma iteração de 
K
W10UA  . Nessa sexta etapa, foi utilizado valor inicial de 
K
W10UA   e após isso, 
incrementos de valor igual a 10 no parâmetro UA  anterior (conforme mostra o apêndice B os 
resultados complementares da sexta etapa de otimização), porém apenas uma iteração foi 
suficiente para calcular o valor otimizado do efeito frigorífico. A tabela 6.23 apresenta o porte 
dos trocadores de calor e indica um desenho que deve gerar um valor otimizado do efeito 
frigorífico de 7,800kW e COP de 0,76. Como pode ser observado na tabela 6.23, comparando 
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7,800kW com o valor inicial de ev
.
Q  igual a 7,043kW ( ev
.
Q i) referente à configuração inicial, o 
efeito frigorífico aumentou em 10,75% mantendo o porte total do equipamento em 
4242,287W/K. O valor de COP foi de 0,76, aumentou 31,0% em relação ao COP inicial de 0,58. 
Tabela 6. 23 - Resultados da sexta etapa de otimização do ev
.
Q  do ciclo GAX absorvedor três estágios. 
 
 
A análise de sensibilidade prosseguiu para a sétima etapa para continuidade de otimização 
do efeito frigorífico, conforme apresentada pelas tabelas 6.24 e 6.25. Como pode ser observado 
nas tabelas 6.24 e 6.25, a sétima análise de sensibilidade indicou que o valor do efeito frigorífico 
calculado pela sexta etapa de otimização foi o valor otimizado do mesmo, uma vez que a variação 
do produto UA dos componentes do ciclo, nesta sétima análise de sensibilidade, não aumentou o 
efeito frigorífico. As tabelas 6.24 e 6.25 mostram o valor zero do fator UA de todos os 
componentes do ciclo e, isso significa, que o produto UA de todos os componentes, calculado 
pela sexta etapa de otimização, estão com seus valores otimizados. 
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Tabela 6. 24 - Resultados da sétima análise de sensibilidade do ev
.
Q  para o grupo de componentes 
resfriados por líquido. 
 
 
 
Tabela 6. 25 - Resultados da sétima análise de sensibilidade do ev
.
Q  para o grupo de componentes 
resfriados a ar. 
 
 
   O estudo de otimização indicou duas propostas de desenho de ciclo de absorção para 
aumentar o efeito frigorífico e COP do sistema de refrigeração inicial: O primeiro apresentado 
pela tabela 6.8 que conserva todos os componentes da configuração de ciclo GAX do protótipo 
experimental com absorvedor de três estágios e gerador de dois estágios. Para este desenho, os 
valores obtidos do efeito frigorífico e COP foram 7,409 kW e 0,67, respectivamente. O segundo 
mostrado pela tabela 6.23 que maximiza o produto UA  do trocador GAXA e elimina a 
necessidade dos trocadores de calor AHX na seção do meio do absorvedor e GAXD na região de 
dessorção do gerador. Neste tipo de desenho, os valores obtidos do efeito frigorífico e COP foram 
7,800kW e 0,76, respectivamente.  
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7 CONCLUSÕES E SUGESTÕES PARA PRÓXIMOS TRABALHOS 
 
 
7.1 Conclusão 
 
O presente trabalho está incluído em uma linha de pesquisa e de desenvolvimento de um 
código computacional para simulação de sistema de refrigeração por absorção água-amônia, que 
se desenvolve na Faculdade de Engenharia Mecânica da UNICAMP. 
Foi proposta a adaptação de um programa computacional para projeto e simulação 
numérica de diferentes configurações de ciclos de refrigeração por absorção água-amônia para 
sistemas de ar condicionado residencial e comercial. Foram simulados os ciclos de simples efeito 
e duas configurações avançadas de modelos com trocador de calor gerador-absorvedor (GAX-
Generator-Absorber heat eXchanger) , uma com absorvedor de dois estágios e gerador de dois 
estágios e outra com absorvedor de três estágios e gerador de dois estágios. Os sistemas de 
absorção propostos apresentam uma capacidade de resfriamento de 7,1kW. 
Foram utilizadas equações de conservação de massa total da matéria, do número de moles 
de amônia e de energia para cada componente relevante da máquina, relações de estado 
termodinâmico para cada ponto do sistema, bem como, equações de transferência de calor em 
termos de parâmetros globais, para relacionar a transferência de calor às diferenças efetivas de 
temperatura, empregando os métodos da Diferença de Temperaturas Média Logarítmica e da 
Efetividade. O sistema resultante de equações não lineares foi resolvido pelo método de 
Substituição-Newton-Raphson. 
As relações de estado termodinâmico da mistura água-amônia são derivadas analiticamente 
de duas equações representando a energia livre de Gibbs em termos de pressão, temperatura e 
concentração para as fases de líquido e de vapor. Dessa forma, para as condições de saturação, as 
sub-rotinas de Newton-Raphson com derivadas numéricas pré-existentes no código 
computacional desenvolvido por FIGUEIREDO et al. (2006) foram substituídas por sub-rotinas 
com derivadas analíticas das funções de Gibbs com valores arbitrados iniciais adequados que 
impõem a igualdade entre os potenciais químicos de cada componente nas fases líquida e vapor. 
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A simulação computacional foi realizada mantendo o mesmo porte total para os três ciclos 
estudados. Os resultados do coeficiente de desempenho, perfis de temperaturas e de transferências 
de calor nos componentes que compõem os ciclos foram obtidos a partir da variação de 
parâmetros operacionais tais como: temperatura do ambiente a ser resfriado, temperatura do ar 
externo e temperatura do fluido quente de entrada no gerador. Após isso, foi realizada uma 
análise de sensibilidade visando à otimização efeito frigorífico para aumentar o desempenho do 
ciclo GAX a partir da variação do produto UA  dos componentes do ciclo com o critério de 
manter o porte total do equipamento.  
Após extensa revisão bibliográfica em que se pesquisou e estudou as diversas configurações 
de ciclos de absorção GAX, foi adotado na presente tese, o objetivo de realizar a simulação 
computacional do protótipo experimental apresentado por GÓMEZ et al. (2008), uma vez que 
este mostra os dados operacionais relevantes os quais permitiram convalidar os resultados do 
código computacional. Os resultados experimentais e numéricos do protótipo experimentais 
foram utilizados para convalidar os resultados de simulação do programa desenvolvido. De 
acordo com os valores obtidos através de simulação numérica deste trabalho em comparação aos 
resultados experimentais, conclui-se que o modelo empregado na presente tese representa as 
condições de projeto para o sistema experimental e pode ser utilizado como uma importante 
ferramenta para projeto e estudos de otimização de unidades de absorção GAX. 
O objetivo deste trabalho não foi definir as dimensões de um sistema de refrigeração por 
absorção GAX, mas apresentar a potencialidade e viabilidade de se utilizar um código 
computacional de simulação para calcular o porte do sistema a partir de condições operacionais 
ou ambientais e avaliar o seu coeficiente de desempenho e efeito frigorífico antes de definir e/ou 
modificar suas características construtivas de maneira aleatória. 
Baseado nos comentários e resultados numéricos apresentados no capítulo 6 pode-se 
concluir que: 
1) Conforme apresentado no apêndice A (tabela A.1), as sub-rotinas com derivadas 
analíticas que impõe a igualdade entre os potenciais químicos exigiram menor 
número de iterações e, consequentemente, convergem mais eficazmente para valores 
de concentrações e de temperaturas quando comparadas com as sub-rotinas com 
derivadas numéricas.  
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2) Os valores obtidos através de simulação computacional deste trabalho em 
comparação aos resultados experimentais do protótipo de refrigeração GAX 
apresentaram boa concordância. Assim convalida-se o modelo e a técnica numérica 
utilizada, assegurando a viabilidade de utilizar o modelo para projeto e estudos de 
otimização de sistemas de refrigeração por absorção GAX, conforme é mostrado na 
seção 6.1. 
3) Conforme apresentado na seção 6.2, o aumento da temperatura do ambiente resfriado 
ocasiona o aumento do valor de COP para as três configurações de ciclo de absorção 
simuladas. No entanto, as transferências de calor para o gerador e absorvedor são 
menores para o ciclo GAX quando comparadas com os valores do ciclo de simples 
estágio, e isto, reduz as exigências de aquecimento externo no gerador e as 
necessidades de resfriamento externo no absorvedor ocasionando no aumento 
significativo do COP. 
4) O aumento da temperatura do ar de arrefecimento ocasiona a redução do valor de 
COP para as três configurações de ciclo de absorção simuladas. Entretanto, a 
redução de COP é mais significativa para a configuração GAX com absorvedor de 
três estágios. A redução do COP pode ser atribuída ao fato de que o aumento da 
temperatura de rejeição de calor aumenta a pressão do condensador e evaporador e, 
consequentemente, aumenta a vazão de circulação do ciclo, reduzindo a taxa de 
escoamento de massa de amônia. Isto deve aumentar as necessidades de calor a 
partir da fonte externa para o gerador diminuindo o COP conforme mostra a seção 
6.3.  
5) O aumento da temperatura do fluido quente de entrada no gerador ocasiona o 
aumento quase linearmente do efeito frigorífico dos sistemas de refrigeração 
simulados, e isto, é devido ao aumento das transferências de calor dos demais 
componentes dos ciclos. Isto por sua vez, aumenta a irreversibilidade de 
transferências de calor e, portanto, diminui o COP dos sistemas conforme mostra a 
seção 6.4. 
6) Conforme resultados apresentados nas seções 6.2, 6.3 e 6.4, os sistemas GAX com 
absorvedor de três estágios e GAX com absorvedor de dois estágios obtiveram 
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valores de COP, respectivamente, na faixa entre 23-26% e 20-23% maiores quando 
comparados com o sistema de simples estágio. 
7) A configuração GAX com absorvedor de três estágios fornece maior integração de 
energia interna. Os resultados apresentados nas seções 6.2, 6.3 e 6.4, mostraram que 
valores para a integração de energia interna do ciclo GAX com absorvedor de três 
estágios são 50 a 60% maiores quando comparados com os valores para o ciclo de 
simples estágio e 1,5 a 5,0% maiores quando comparados com os valores para o 
GAX com absorvedor de dois estágios. 
8) Conforme resultados apresentados na seção 6.5, o estudo de otimização indicou duas 
propostas de desenho para ciclo de absorção: O primeiro apresentado pela tabela 6.8 
que conserva todos os componentes da configuração de ciclo GAX do protótipo 
experimental com absorvedor de três estágios e gerador de dois estágios com valor  
de COP igual a 0,67 e efeito frigorífico de 7,409kW. Através do estudo de 
otimização, obteve-se um aumento percentual do COP de 15,5% e efeito frigorífico 
de 5,20% para o primeiro desenho. O segundo mostrado pela tabela 6.23 que 
maximiza o produto UA  para o trocador GAXA e elimina a necessidade dos 
trocadores de calor AHX na seção do meio do absorvedor e GAXD na região de 
dessorção do gerador. Nesse tipo de configuração, o valor obtido de COP foi 0,76 e 
efeito frigorífico de 7,800kW e, consequentemente, obteve-se aumentos percentuais 
de 31,0% e 10,75%, respectivamente. 
 
 
7.2 Sugestões para próximos trabalhos  
  
 
 Desenvolvimento de algoritmos de otimização com o objetivo de calcular dados 
construtivos de protótipos. 
 Modelos com novas correlações para determinar as propriedades termodinâmicas, 
termofísicas e de transferência de calor e massa. 
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 Dimensionamento físico por completo de todos os componentes do ciclo GAX, a fim 
de se obter valores de custo reais de mercado, e então, utilização da metodologia de 
custo para avaliar a sua viabilidade econômica de implantação. 
 Implementação de metodologia para estudo das irreversibilidades do sistema a fim de 
apresentar resultados mais consistentes para a otimização de sistemas GAX. 
 Desenvolvimento de protótipo experimental de sistema de refrigeração GAX visando 
aprofundamento de pesquisas, aperfeiçoamento do código computacional para 
futura produção na área de refrigeração. 
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APÊNDICE A – Números de iterações para convergência das sub-
rotinas de propriedades termodinâmicas com derivada analítica  
 
 
Os resultados referentes aos números de iterações necessárias para a convergência de sub-
rotinas empregadas com derivadas analítica (SDA) e numérica (SDN) para o cálculo das 
propriedades termodinâmicas da mistura água-amônia foram obtidos a partir da variação da 
pressão e da temperatura e são mostrados na tabela A.1. Os valores de pressão e temperatura 
foram definidos baseados em algumas condições de operações para sistemas de refrigeração e ar 
condicionado que obtiveram desvios em relação ao resultado de número de iterações. Como pode 
ser observado na tabela A.1, para uma pressão de 0,6 bar e temperatura de -40°C (pontos 
extremos da curva entalpia versus concentração), por exemplo, as sub-rotinas que impõe a 
igualdade entre os potenciais químicos que resultam nas temperaturas e concentrações calculadas 
com derivadas analíticas empregando o método de Newton-Raphson, exigem menor número de 
iterações e, consequentemente, convergem mais rapidamente para valores em função da pressão e 
da temperatura no diagrama entalpia versus concentração da mistura água-amônia quando 
comparadas com as sub-rotinas com derivadas numéricas. Portanto, a SDA apresenta melhores 
resultados de convergência e caracteriza-se como ferramenta eficiente para emprego na 
determinação das propriedades termodinâmicas da mistura água-amônia para as três 
configurações de ciclos de absorção modeladas neste trabalho.  
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Tabela A. 1 - Número de iterações para convergência com sub-rotinas derivada analítica (SDA) versus 
numérica (SDN). 
p [bar] T [°C] 
Número de iterações 
Sub-rotina vapor  
saturado 
Sub-rotina líquido 
saturado 
Sub-rotina 
saturação 
SDA SDN SDA SDN SDA SDN 
0,2 -30 5 5 5 5 4 5 
0,2 -35 5 5 5 5 4 4 
0,2 -40 5 5 5 5 4 4 
0,3 -20 5 5 5 5 5 5 
0,3 -40 6 7 5 5 4 5 
0,4 10 4 4 5 5 5 5 
0,4 15 4 4 5 5 5 5 
0,6 -20 5 5 5 5 4 4 
0,6 -40 8 12 6 6 5 13 
0,6 10 4 4 4 4 5 5 
0,6 15 4 4 4 4 5 5 
0,6 20 4 4 4 4 5 5 
2 -10 6 6 5 5 4 5 
2 5 4 4 4 4 4 4 
2 10 4 4 4 4 4 4 
2 15 4 4 4 4 4 5 
20 50 6 7 7 7 6 7 
20 55 6 6 4 4 5 5 
20 70 5 5 4 4 4 5 
20 192 5 5 5 5 8 8 
 
A energia libre de Gibbs para as condições de equilíbrio de fases líquido e vapor foi 
determinada a partir das equações desenvolvidas por ZIEGLER e TREPP (1984). As equações 
são a soma das contribuições dos componentes puros, a energia livre ideal de mistura e do 
excesso de energia livre. Dessa forma, os coeficientes utilizados para as equações dos 
componentes puros são mostrados na tabela A.2.  
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Tabela A. 2 – Coeficientes para as equações dos componentes puros da mistura água-amônia. 
 
Coeficiente Amônia Água 
   
A1 3,971423.10
-2 2,748796.10-2 
A2 -1,790557.10
-5 -1,016665.10-5 
A3 -1,308905.10
-2 
-4,452025.10
-3 
A4 3,752836.10
-3 
8,389246.10
-4 
B1 1,634519.10
1 
1,214557.10
1 
B2 -6,508119 -1,898065 
B3 1,448937 2,911966.10
-1 
C1  -1,049377.10
-2 2,136131.10-2 
C2 -8,288224 -3,169291.10
1 
C3 -6,647257.10
2 
-4,634611.10
4 
C4 -3,045352.10
3 
0,0 
D1 3,673647 4,019170 
D2 9,989629.10
-2 -5,175550.10-2 
D3 3,617622.10
-2 1,951939.10-2 
l
Rh0  4,878573 21,821141 
v
Rh0  26,468879 60,965058 
l
Rs0  1,644773 5,766498 
v
Rs0  8,339026 13,453430 
RT0  3,2252 5,0705 
Rp0  2,0000 3,0000 
Fonte: ZIEGLER e TREPP (1984) 
  
Os coeficientes utilizados para as funções de excesso de energia livre de Gibbs são 
apresentados na tabela A.3. 
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Tabela A. 3 – Coeficientes para as funções de excesso de energia livre de Gibbs 
E1 -4,626129.10
1 
E9 -1,475383 
E2 2,060225.10
-2 
E10 -5,038107.10
-3 
E3  7,292369 E11 -9,640398.10
1 
E4 -1,032613.10
-2 
E12 1,226973.10
2 
E5 8,074824.10
1 
E13 -7,582637 
E6 -8,461214.10
1 
E14 6,012445.10
-4 
E7 2,452882.10
1 
E15 5,487018.10
1 
E8 8,598767.10
-3 
E16 -7,667596.10
1 
Fonte: ZIEGLER e TREPP (1984) 
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APÊNDICE B – Resultados complementares de otimização do 
efeito frigorífico para o ciclo GAX absorvedor três estágios 
 
Neste apêndice são apresentados alguns resultados complementares da otimização realizada 
para melhorar o efeito frigorífico ev
.
Q  do ciclo GAX com absorvedor de três estágios. Os 
resultados estão divididos em seis seções B.1, B.2, B.3, B.4, B.5 e B.6 e podem ser observados 
pelas tabelas abaixo. 
 
 
B.1 Resultados complementares da primeira etapa de otimização 
do efeito frigorífico 
 
 
Tabela B. 1 - Resultados complementares da primeira etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W10UA   
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Tabela B. 2 - Resultados complementares da primeira etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W20UA   
 
 
Tabela B. 3 - Resultados complementares da primeira etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W110UA   
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Tabela B. 4 - Resultados complementares da primeira etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W120UA   
 
 
 
 Tabela B. 5 - Resultados complementares da primeira etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W270UA   
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Tabela B. 6 - Resultados complementares da primeira etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W290UA   
 
 
 
B.2 Resultados complementares da segunda etapa de otimização 
do efeito frigorífico 
  
Tabela B. 7 - Resultados complementares da segunda etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W10UA   
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 Tabela B. 8 - Resultados complementares da segunda etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W20UA   
 
 
  
Tabela B. 9 - Resultados complementares da segunda etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W70UA   
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Tabela B. 10 - Resultados complementares da segunda etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W80UA   
 
 
 
Tabela B. 11 - Resultados complementares da segunda etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W170UA   
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Tabela B. 12 - Resultados complementares da segunda etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W180UA   
 
 
 
B.3 Resultados complementares da terceira etapa de otimização 
do efeito frigorífico 
  
Tabela B. 13 - Resultados complementares da terceira etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W10UA   
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Tabela B. 14 - Resultados complementares da terceira etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W20UA   
 
 
 
 Tabela B. 15 - Resultados complementares da terceira etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W80UA   
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Tabela B. 16 - Resultados complementares da terceira etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W90UA   
 
 
 
 Tabela B. 17 - Resultados complementares da terceira etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W100UA   
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B.4 Resultados complementares da quarta etapa de otimização 
do efeito frigorífico 
 
 
Tabela B. 18 - Resultados complementares da quarta etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W10UA   
 
  
Tabela B. 19 - Resultados complementares da quarta etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W70UA   
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 Tabela B. 20 - Resultados complementares da quarta etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W90UA   
 
 
 
 
B.5 Resultados complementares da quinta etapa de otimização 
do efeito frigorífico 
 
  
Tabela B. 21 - Resultados complementares da quinta etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W10UA   
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Tabela B. 22 - Resultados complementares da quinta etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W20UA   
 
 
 
Tabela B. 23 - Resultados complementares da quinta etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W40UA   
 
 
 
 235 
 
 
Tabela B. 24 - Resultados complementares da quinta etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W50UA   
 
 
 
 
B.6 Resultados complementares da sexta etapa de otimização do 
efeito frigorífico 
  
Tabela B. 25 - Resultados complementares da sexta etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W20UA   
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Tabela B. 26 - Resultados complementares da sexta etapa de otimização de ev
.
Q  para iteração 
K
W30UA   
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
